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Kurzfassung
Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Untersuchung der fortschrittlichen Konvek-
tionskühlung von Turbinenschaufeln in Industriegasturbinen. Für die Analyse der ther-
mischen Belastung der Turbinenschaufel unter realitätsnahen Temperaturbedingungen
wurden experimentelle und numerische Methoden entwickelt. Die Experimente wurden
am Heißgas-Gitterprüfstand des Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschi-
nen der RWTH Aachen unter Heißgastemperaturen von bis zu 1273 K durchgeführt.
Zudem wurde eine Infrarot(IR)-Messkette zur Erfassung von Oberflächentemperatur-
verteilungen der Schaufel entwickelt und validiert. Die Experimente lieferten Randbe-
dingungen und Validierungsdaten für konjugierte Wärmeübergangsrechnungen (CHT)
sowie für Rechnungen mittels der finiten Elemente Methode (FEM) anhand eines Berech-
nungsmoduls, das einen geringeren Detaillierungsgrad besitzt. Anhand der numerischen
Methoden wurde die thermische Belastung der Turbinenschaufel eingehend analysiert.
Diese wurde auf die Strömungsphänomene der Innen- und Außenströmung sowie auf den
Einfluss der Wärmestrahlung aus dem Heißgaspfad zurückgeführt. Letztere spielte eine
zentrale Rolle in der Auswertung. Die Genauigkeit der numerischen Methoden wurde
anhand der gemessenen Schaufeltemperaturen mittels Thermoelementen bewertet.
Die Temperaturverteilung der Schaufel wurde von den Eigenschaften des Kühlsystems
dominiert. Es konnte eine gute Übereinstimmung zwischen den experimentellen und
numerischen Temperaturverteilungen im Mittelschnitt der Schaufel bestätigt werden.
Durch die Berücksichtigung der Wärmestrahlung wurden die mittleren Temperaturab-
weichungen um bis zu 50% reduziert. Die Wärmestrahlung bewirkte eine Erhöhung des
Temperaturniveaus der Schaufel bei nahezu gleich bleibender Oberflächentemperatur-
verteilung. Gleiches wurde für das Niveau und die Verteilung der Temperaturgradienten
im Schaufelmaterial festgestellt. Die Vernachlässigung der Wärmestrahlung führte zu ei-
ner Überschätzung der Kühleffektivität θ. Die numerischen Methoden ermöglichten die
detaillierte und vollständige Analyse der thermischen Belastung der vorliegenden Tur-
binenschaufel und sind aufgrund ihres unterschiedlichen Rechenaufwands und Detail-
lierungsgrads für verschiedene Phasen der Auslegung konvektiver Schaufelkühlsysteme
geeignet. Die entwickelten experimentellen und numerischen Methoden sind auf andere
Kühlsysteme übertragbar.

Abstract
Experimental and Numerical Methods for the Investigation of a
Convection Cooled Gas Turbine Blade under Realistic Engine
Temperature Conditions
This work is focused on the advanced convection cooling for the application in medium
power class gas turbine blades. Experimental and numerical methods were set up to ana-
lyse the thermal load of the blade at realistic engine operating temperature conditions.
The experiments were carried out at the hot gas linear cascade test rig of the Institute
of Jet Propulsion and Turbomachinery of the RWTH Aachen at hot gas temperatures
up to 1273 K. Furthermore, an infrared (IR) measurement system was developed and
validated to measure surface temperature distributions of the blade. The experiments
delivered boundary conditions and validation data for conjugate heat transfer (CHT)
and finite element method (FEM) calculations, which have a lower level of detail. The
impact of the inner and outer flow characteristics as well as of radiation from the hot
gas path on the thermal load of the blade was analysed in detail using both numerical
methods. Particular interest was set on the evaluation of radiation effects. The accuracy
of the numerical methods was evaluated by means of the measured blade temperatures
via thermocouples.
The blade temperature distribution was dominated by the characteristics of the cooling
system. In the midsection of the blade, the measured and calculated temperature distri-
butions were in good agreement. The temperature deviations were reduced by up to 50%
when including radiation. The blade temperature level was increased by radiation, while
the surface temperature distribution remained nearly equal. This was also observed for
the level and distribution of the temperature gradients in the blade material. Neglecting
radiation led to an overprediction of the cooling effectiveness θ. Both numerical methods
enable the detailed investigation of the turbine blade thermal load. They are eligible for
different design steps of convection cooling systems due to their different computational
cost and level of detail. The used experimental and numerical methods are applicable
to other cooling systems.
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1 Einleitung
1.1 Motivation
Gasturbinen sind heutzutage aufgrund ihrer hohen Leistungsdichte sowie ihrer flexiblen
Bauweise in unterschiedlichen Leistungsklassen weit verbreitet. Sie finden als Antrieb
in der Schiff- und Luftfahrt sowie für die Wärme- und Stromversorgung als stationäre
Gasturbinen Anwendung. Des Weiteren werden sie in Industrieanlagen als mechani-
scher Antrieb für Hilfsaggregate verwendet. Im Bereich der Stromerzeugung werden sie
beispielweise mit Dampfturbinen in Gas-und-Dampfturbinen-Kraftwerke (GuD) kom-
biniert, die Wirkungsgrade von bis zu 60, 75% erreichen (GuD-Kraftwerk Irsching 4 in
Ingolstadt, Bayern). Aufgrund ihrer kompakten Bauweise und ihres guten Teillastverhal-
tens werden sie ferner als Industriegasturbinen im Leistungsbereich von ca. 5 bis 50MW
(z.B. Siemens Energy: Typ SGT) für die dezentralisierte Stromerzeugung verwendet.
Verstärkt durch die aktuellen Ereignisse bezüglich der Sicherheit von Kernkraftwerken
besteht in Europa das energiepolitische Ziel, von der Kernenergie unabhängig zu wer-
den. Allein in Deutschland sollen die Kernkraftwerke zum größten Teil bis 2020 durch
konventionelle thermische Kohle- und Gaskraftwerke sowie hauptsächlich durch erneuer-
bare Energiekraftwerke ersetzt werden (Consentec GmbH (2010)). Hierfür werden regel-
fähige Kraftwerke benötigt, die unvorhersehbare Leistungsschwankungen im Stromnetz
kurzfristig ausgleichen können. Dadurch gewinnen Gasturbinen in der Energieerzeugung
zunehmend an Bedeutung, da auf ihren Einsatz in Anbetracht ihrer Integrationsfähig-
keit mit kurzen An- und Abfahrzeiten sowie hohen Laständerungsgeschwindigkeiten in
absehbarer Zeit nicht zu verzichten ist.
Ein grundsätzliches Ziel der Gasturbinenhersteller im Hinblick auf die Reduktion von
CO2-Emissionen und die Steigerung der Wirtschaftlichkeit der Maschine ist die Erhö-
hung des Gesamtwirkungsgrads. Zu diesem Zweck werden in der Weiterentwicklung von
Gasturbinen höhere Turbineneintrittstemperaturen (TET) angestrebt, womit der ther-
mische Wirkungsgrad erhöht wird. Dies erfolgt in Verbindung mit der Erhöhung des
Kompressionsdruckverhältnisses, um das Optimum des genannten Wirkungsgrades zu
erreichen und den spezifischen Brennstoffverbrauch zu minimieren. Trotz der ständigen
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Weiterentwicklung von hochwarmfesten Werkstoffen liegt ihre Hitzebeständigkeit weit
unterhalb der heutigen Werte für die TET. Der Temperaturunterschied zwischen der
maximal zugelassenen Materialtemperatur und der TET kann nur durch eine effiziente
Kühlung der thermisch belasteten Bauteile kompensiert werden. Hierbei sollen die Kühl-
systeme die hohe erforderte Lebensdauer trotz des auftretenden Temperaturniveaus und
der Temperaturgradienten im Material für einen weiten Betriebsbereich gewährleisten.
Filmkühlung
Blattspitzenausblasung
Pin Fins
Hinterkanten-
ausblasung
Kühlluft
Prallkühlung
Rippen
Abb. 1.1: Kühlsystem einer Gasturbinenlaufschaufel nach Han et al. (2000)
Die hohen Anforderungen an die Kühlung führen insbesondere in den ersten hochbelas-
teten Turbinenstufen zu sehr komplexen Kühlsystemen. Ein Beispiel für ein fortschritt-
liches Kühlsystem einer Gasturbinenlaufschaufel ist in Abb. 1.1 dargestellt, in dem die
erforderliche Kühlung mittels Luft aus dem Verdichter durch die Kombination aus drei
Kühlungsmethoden erreicht wird. In der hochbelasteten Vorderkante wird die Prallküh-
lung eingesetzt, bei der innerhalb der Schaufel ein Luftstrahl mit hoher Geschwindigkeit
auf die zu kühlenden Wände geblasen wird. Die internen, mäanderförmigen Kanäle die-
nen der Konvektionskühlung. Hierfür werden turbulenzsteigernde Einbauten (Rippen,
Pin Fins) zur Erhöhung des Wärmeübergangs von den inneren Wänden in die Kühlluft
verwendet. Die Filmkühlung erfolgt durch Ausblasung von Luft aus dem Schaufelin-
neren durch diskrete Lochreihen zur Bildung eines isolierenden Schutzfilms gegenüber
der Heißgasströmung. Die Auslegung solcher Schaufelkühlsysteme hat sich durch die
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kontinuierliche Weiterentwicklung von experimentellen und numerischen Methoden zu
einer stark interdiziplinären Aufgabe entwickelt (Glezer (2001)). Hierbei ist in erster
Linie zu beachten, dass die zu Kühlungszwecken vom Verdichter abgezafte Luft nicht
mehr für den thermodynamischen Prozess der Gasturbine zur Verfügung steht, was mit
Einbußen im thermischen Wirkungsgrad verbunden ist. Diese Tatsache erfordert eine
anwendungsspezifische Auswahl der Kühlungsmethode sowie ihren effizienten Einsatz.
Die Anforderungen an Industriegasturbinen beinhalten neben einem weiten Be-
triebsbereich mit gutem Teillastverhalten auch eine robuste Ausführung bei langen
Wartungsintervallen. Darüber hinaus sind möglichst geringe Herstell- und Wartungs-
kosten sowie eine hohe Zuverlässigkeit wichtige Auslegungsziele. Vor diesem Hinter-
grund wird für Industriegasturbinen mittlerer Leistungsklasse, bei denen moderate Gas-
temperaturen um bis zu 1213 K auftreten (MAN Turbo & Diesel: THM 1203), eine effi-
ziente Konvektionskühlung als einzige Kühlmethode bevorzugt. Letztere Kühlmethode
ist weniger empfindlich für Störeinflusse wie Ablagerungen, die beispielweise Filmkühl-
bohrungen verstopfen können, sowie für Verschleiß und Fertigungsungenauigkeiten. Des
Weiteren werden konvektive Kühlsysteme bereits im Gießprozess von Turbinenschaufeln
berücksichtigt, was mit reduzierten Fertigungskosten verbunden ist.
1.2 Ziel und Aufbau der Arbeit
Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist die Entwicklung von Methoden zur Untersuchung
der thermischen Belastung einer rein konvektiv gekühlten Turbinenschaufel, die in einer
Industriegasturbine mittlerer Leistungsklasse eingesetzt wird. Die Untersuchung erfolgt
unter realitätsnahen Temperaturbedingungen. Die entwickelten experimentellen und nu-
merischen Methoden liefern in Kombination ein detailliertes physikalisches Verständnis
der komplexen Strömungsphänomene der Außen- und der Innenströmung der Schaufel
sowie ihren Einfluss auf den Wärmeübergang, die Schaufeltemperaturen und die Tem-
peraturgradienten im Material. Die Berücksichtigung der Wärmestrahlung (Gas- und
Festkörperstrahlung) aus dem Heißgaspfad und die Quantifizierung der Kühleffektivität
spielen hierbei eine zentrale Rolle. Zwei numerische Methoden ermöglichen die Analyse
der thermischen Schaufelbelastung mit einem unterschiedlichen Detaillierungsgrad so-
wie Rechenaufwand. Beide Methoden werden eingehend gegenübergestellt und in Bezug
auf die Auslegungsmethodik konvektiver Schaufelkühlsysteme bewertet.
Zu Beginn der Arbeit werden die thermo- und fluiddynamische Mechanismen vorgestellt,
die für den komplexen Wärmetransport aus dem äußeren Heißgas über das Schaufelma-
terial in die innere Kühlluft verantwortlich sind. Diese bilden die Grundlage für die
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Entwicklung der hier verwendeten Methoden und für die Auswertung der Ergebnisse.
Es wird zudem auf die Sekundärströmungen eingangen, die von den Turbulatoren des
untersuchten Kühlsystems hervorgerufen werden. Die allgemeine Methodik zur Ausle-
gung konvektiver Schaufelkühlsysteme wird erläutert, um anschließend die verwendeten
experimentellen und numerischen Methoden diesbezüglich einordnen zu können. Der
nachfolgende Einblick in den Stand der Forschung stellt Methoden und Ergebnisse an-
derer Autoren vor.
Im nächsten Schritt wird die Geometrie der Schaufel vorgestellt, die der eigentli-
che Gegenstand der Untersuchung ist und deren konvektives Kühlsystem im Rahmen
von Eifel (2010) definiert wurde. Diese wird im anschließend beschriebenen Heißgas-
Gitterprüfstand des Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH
Aachen unter realitätsnahen Temperaturbedingungen untersucht. Der Prüfstand liefert
sowohl Randbedingungen als auch Validierungsdaten für die numerischen Methoden.
Als Vorschlag zur Ergänzung der punktuellen Messung von Schaufeloberflächentempe-
raturen mittels Thermoelementen wird eine Infrarot(IR)-Messkette präsentiert, womit
die Erfassung von Temperaturfeldern an der Schaufeloberfläche ermöglicht wird.
Ausgehend von konjugierten Wärmeübergangsrechnungen (CHT) wird eine detallier-
te Analyse der Strömungsverhältnisse sowohl im Heißgaspfad als auch im Kühlsystem
durchgeführt. Die Interaktion zwischen Strömung, Wärmeübergang und der daraus fol-
genden thermischen Belastung der Schaufel wird aufgezeigt. Die numerisch ermittelten
Temperaturverteilungen im Mittelschnitt der Schaufel werden anhand von Messwerten
für drei Betriebspunkte der Heißgasströmung validiert. Der Einfluss der Wärmestrahlung
aus dem Heißgaspfad auf die Schaufeltemperaturen und den Schaufelkühlungsparame-
ter, die Kühlungseffizienz und die Kühleffektivität, wird eingehend analysiert. Zuletzt
erfolgt der Vergleich der Ergebnisse aus den CHT-Rechnungen mit denen aus dem im
Rahmen dieser Arbeit aufgebauten FEM-Berechnungsmodul. Dessen Aussagekraft für
eine vollständige und qualitativ hochwertige thermische Analyse der Schaufel wird da-
mit bestätigt. Alle numerischen Rechnungen werden mit Programmen des kommerziellen
Softwarepakets ANSYS durchgeführt.
Die gewonnenen Erkenntnisse stellen nicht nur eine solide Grundlage für die beschleu-
nigte Auslegung und Validierung von Kühlsystemen dar, sondern dienen dem besse-
ren Verständnis der Wirkungsweise konvektiver Kühlsysteme in Turbinenschaufeln. Die
entwickelten Methoden sind auf andere Kühlsysteme übertragbar und können in der
industriellen Praxis verwendet werden.
4
2 Wärmeübertragung an konvektiv
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Die Auslegung und Bewertung von konvektiven Schaufelkühlsystemen erfordern Kennt-
nis über den komplexen Wärmetransport aus dem äußeren Heißgas über das Schau-
felmaterial in die innere Kühlluft. Hierbei wird die Wärmeübertragung zwischen den
Fluiden und dem Schaufelmaterial von erzwungener Konvektion dominiert, die von der
herrschenden Fluiddynamik geprägt ist. Zwischen Heißgas und Schaufel wird zusätzlich
Wärme durch Strahlung übertragen. Im Schaufelmaterial findet ausschließlich Wärme-
leitung statt. Somit kann die thermische Belastung der Turbinenschaufel, quantifiziert
durch das Temperaturniveau und die auftretenden thermischen Spannungen im Ma-
terial, nur unter Berücksichtigung der vorherrschenden thermo- und fluiddynamischen
Mechanismen beurteilt werden.
2.1 Äußere Wärmeübertragung
Die Heißgasströmung überträgt nach Gl. (2.1) eine Wärmestromdichte, die sich aus
Anteilen infolge von erzwungener Konvektion und Strahlung zusammensetzt. In den
folgenden Unterkapiteln werden die Einflussfaktoren des Wärmeübergangs infolge er-
zwungene Konvektion behandelt. In Kap. 2.4 wird gesondert auf die Wärmestrahlung
eingegangen.
q˙a = αa (TW − THG)︸ ︷︷ ︸
q˙Konvektion
+ q˙ Strahlung (2.1)
Die Wärmeübertragung durch Konvektion ist eine Folge der Differenz zwischen den
Temperaturen des Heißgases THG und der Schaufelwand TW . Die Wärmeübergangszahl
αa quantifiziert den Wärmeübergang in Abhängigkeit des herrschenden Strömungszu-
stands. Maßgeblich für die konvektive Wärmeübertragung ist die Grenzschicht, in der
das Fluid Temperaturen zwischen THG und TW annimmt. Bei der Überströmung der
Schaufel bildet sich ab der Vorderkante zunächst eine laminare Grenzschicht aus, die
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stromab gemäß Kap. 2.1.2 in eine voll turbulente Grenzschicht umschlagen kann. In-
nerhalb der sich ausbildenen laminaren Grenzschicht findet der Wärmetransport sowohl
über Wärmeleitung als auch über Konvektion statt, wobei die Anteile beider Wärme-
transportmechanismen in der gleichen Größenordnung liegen (Spurk (1996)). Auch bei
einer vollturbulenten Grenzschichtströmung bildet sich unmittelbar an der Wand auf-
grund der Dämpfung der turbulenten Schwankungsbewegung eine laminare Randschicht,
in der die Wirkung der Viskosität gegenüber der scheinbaren turbulenten Viskosität
überwiegt (Baehr und Stephan (2006)). Im turbulenten Bereich wird nach der Reynold-
sche Analogie Wärme aufgrund der Querbewegung der Fluidteilchen über den mit dem
Massenaustausch verbundenen Enthalpietransport übertragen. Der konvektive Wärme-
transport im Fluid steigt für höhere Werte der Schubspannungen τ . Der Wärmeübergang
zwischen der laminaren Randschicht und der Wand wird durch höhere Wandschubspan-
nungen τW intensiviert. Aufgrund der fülligere Form der turbulenten Grenzschichtströ-
mungen mit steileren Geschwindigkeitsgradienten normal zur Wand weisen die Wand-
schubspannungen einer turbulenten Grenzschichtströmung gegenüber der laminaren Fall
einen größeren Wert auf, was zu einer höheren Wärmeübertragung an der Wand führt.
Dies ist jedoch mit einem höheren Strömungswiderstand verbunden.
2.1.1 Sekundärströmungen nicht rotierender Schaufeln
In Turbinenstufen treten lokale Phänomene im Strömungsfeld auf, die Sekundärströ-
mungen hervorrufen (Abb. 2.1). Diese sind eine Folge der Interaktion der Grenzschicht
mit dem Schaufelprofil und den vorliegenden lokalen Druckgradienten. Trifft die Grenz-
schicht am Eintritt der Stufe auf den Staupunkt des Schaufelprofils, dann kann diese
dem hohen Druckgradienten nicht folgen und die Grenzschicht löst in Form eines Huf-
eisenwirbels jeweils an der Druck- (DS) und Saugseite (SS) ab und bildet sich an den
Seitenwänden ab der Ablöselinie neu aus. Der druckseitige Hufeisenwirbel wird durch
den Druckgradienten in Umfangsrichtung abgelenkt und in Richtung Saugseite geführt,
wodurch der Kanalwirbel entsteht. Im Allgemeinen rollt sich der saugseitige Hufeisen-
wirbel um den Kanalwirbel und wird zusammen mit der saugseitigen Grenzschicht vom
Kanalwirbel in Richtung Kanalmitte verschoben. Mit steigender Grenzschichtdicke ist
die Ausdehnung der Sekundärströmungen ausgeprägter. Diese können wiederum durch
Fillet-Radien zwischen Seitenwand und Schaufelwurzel reduziert werden.
Die auftretenden Sekundärströmungen in der Schaufelpassage erhöhen den Wärmeüber-
gang sowohl an der Schaufel als auch an den Seitenwänden. Lokal gesehen wird die
Wärmeübertragung durch die Erhöhung der Wandschubspannungen aufgrund der lo-
kalen Verwirbelung der Strömung gesteigert. Aus globaler Sicht erfolgt über die Se-
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Grenzschicht (SS)
Kanalwirbel
Hufeisenwirbel (SS)
Hufeisenwirbel (SS)
Grenzschicht
am Eintritt
Hufeisenwirbel (DS)
(wird zu Kanalwirbel)
Querströmung
Hufeisenwirbel (SS)
Abb. 2.1: Sekundärströmungen in einer Schaufelpassage nach Han et al. (2000)
kundärströmungen ein ständiger Fluidaustausch zwischen dem heißen Strömungskern
und den kalten Wänden. Ab der Ablöselinie ist zudem die Grenzschichtdicke dünner,
was mit einem hohen Wärmeübergang verbunden ist (Baehr und Stephan (2006)). Die
Folge der genannten Effekte ist eine starke 2D-Verteilung der Wärmeübergangszahlen
an Seitenwänden und Schaufel. An der Saugseite ergeben sich aufgrund der höheren
Reynolds-Zahlen und der Verlagerung von Kanal- und Hufeisenwirbel höhere Wärme-
übergangszahlen als an der Druckseite.
2.1.2 Laminar-turbulenter Grenzschichtumschlag
Wie zuvor dargestellt, wird der äußere konvektive Wärmeübergang an Turbinenschaufeln
durch den Zustand der Grenzschicht bestimmt. Ausgehend von der Schaufelvorderkante
bildet sich aufgrund der Beschleunigung der Strömung nach vollständiger Abbremsung
am Staupunkt zunächst eine laminare Grenzschicht. Die Grenzschichtströmung wird
über den weiteren Verlauf des Profils weiter beschleunigt und schlägt, unter entsprechen-
den Bedingungen, entweder nach Wiederanlegung hinter einer Ablöseblase oder nach
einem Transitionsbereich in den turbulenten Zustand um. Dieser so genannte laminar-
turbulente Grenzschichtumschlag hat einen erheblichen Einfluss auf die lokalen Wär-
meübergangszahlen. Je nach Strömungsbedingungen kann es auch vorkommen, dass die
abgelöste Grenzschicht nicht oder im laminaren Zustand wiederanlegt (Mayle (1991)).
Die Charakterisierung der Strömung in Bezug auf den laminar-turbulenten Grenzschicht-
umschlag erfolgt über die mit der Sehnenlänge l gebildete Reynolds-Zahl der Heißgas-
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strömung am Eintritt des Schaufelgitters:
ReHG,ein =
l · uein
νHG
(2.2)
Nach Schulz (1986) wird für Turbinenschaufeln im Bereich 1 · 105 ≤ ReHG,ein ≤ 1 · 106
der laminar-turbulenter Umschlag erwartet. Die maßgebenden Einflussfaktoren für das
Umschlagverhalten sind neben der Reynolds-Zahl die Turbulenz (siehe Kap. 2.1.3) und
der Druckgradient in Strömungsrichtung. Negative Druckgradienten über das Schau-
felprofil, gegeben in den beschleunigten Grenzschichtströmungen einer Turbine, wirken
stabilisierend auf die laminare Störung und Verschieben den Umschlag hin zu höheren
Reynolds-Zahlen. Dagegen fördern verzögerte Strömungen mit posititivem Druckgra-
dient, wie in einem Verdichter, die Grenzschichtablösung und wirken somit destabili-
sierend. In diesem Fall tritt im Geschwindigkeitsprofil aufgrund des positiven Druck-
gradienten ein Wendepunkt auf, der die Stabilitätsgrenze reduziert. Ein weiterer, für
die vorliegende Arbeit wichtiger Effekt ist die stabilisierende Wirkung der gekühlten
Wand, für die THG > TW gilt. Aufgrund der Temperaturabhängigkeit der dynamischen
Viskosität erhält die Grenzschicht eine fülligere Form mit steileren Gradienten für die
Temperatur und die Geschwindigkeiten normal zur Wand. Letztere erhöhen zudem den
Wärmeübergang zur Wand sowohl für laminare als auch für turbulente Grenzschichten
(Schlichting und Gersten (1997), Rüd (1985), Schulz (1986)).
2.1.3 Einfluss der Turbulenz
Die Heißgasströmung, die durch Verbrennung in der Brennkammer von Gasturbinen
erzeugt wird, zeichnet sich durch eine sehr hohe Turbulenz aus. Hierbei bezeichnet die
Turbulenz die zufällige instationäre Schwankungsbewegung von Fluidteilchen im Raum
und wird anhand des Turbulenzgrades Tu quantifiziert. Hohe Turbulenzgrade begüns-
tigen die Wärmeübertragung innerhalb der Strömung aufgrund des hohen Fluidaus-
tauschs quer zur Strömungsrichtung, welche eine Folge der höheren Schubspannungen
ist. Des Weiteren wird die Grenzschicht beeinflusst und somit auch der Wärmeüber-
gang zur Wand. Unabhängig vom Zustand der Grenzschichtströmung wird der Wärme-
übergang durch steigende Turbulenzgrade der Heißgasströmung erhöht. Die Turbulenz
der Strömung beeinflusst zudem die Entwicklung der Grenzschicht, indem hohe Turbu-
lenzgrade den laminar-turbulenten Grenzschichtumschlag vorverlegen. Für turbulente
Grenzschichten ist das Wachstum der Grenzschichtdicke bei hohen Turbulenzgraden
stärker. Die Geschwindigkeitsgradienten nahe der Wand nehmen zu, was eine Erhöhung
der Wandschubspannungen zur Folge hat.
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2.1.4 Instationäre Wärmebelastung von Turbinenschaufeln
In Gasturbinen erfahren die Turbinenschaufeln im stationären Betrieb aufgrund der
Rotation der Laufschaufeln eine instationäre Wärmebelastung. Die dominierende Ursa-
che hierfür liegt in der Wechselwirkung zwischen benachbarten Schaufelreihen, die u.a.
Nachlaufdellen induzieren. Die Frequenz der Fluktuationen ist von der Drehzahl und
Schaufelanzahl des vor- und nachgeschalteten Gitters abhängig und beträgt im vorlie-
genden Fall ca. 12000 Hz. Die periodischen Schwankungen setzen sich aus der Über-
lagerung eines stationären Gleichanteils und eines instationären Wechselanteils zusam-
men. Beide Anteile können getrennt behandelt werden und durch Addition zur gesamten
Wärmebelastung zusammengefasst werden. Diese geschlossene Lösung des instationären
Wärmeleitproblems gilt unter der Annahme von temperaturunabhängigen Stoffwerten
sowie Wärmeübergangszahlen. Es wird zudem eine Leistungsdichte vorausgesetzt, die
entweder unabhängig oder nur linear von der Temperatur abhängig ist, wodurch zur
Lösung des instationären Wärmeleitproblems eine lineare Differentialgleichung entsteht
(Baehr und Stephan (2006)).
Eine Abschätzung der Temperaturwechselbelastung des Schaufelmaterials aufgrund des
periodisch schwankenden Anteils kann unter vereinfachenden Annahmen analytisch er-
folgen. Die Vorgehensweise für solche Untersuchungen werden von Dullenkopf (1991)
und Baehr und Stephan (2006) beschrieben. Betrachtet wird die eindimensionale Wär-
meleitung im Schaufelmaterial, das als halbunendlicher Körper mit konstanter Wärme-
und Temperaturleitfähigkeit λ und a angenommen wird. Der Verlauf des periodisch
schwankenden Anteils wird sinusförmig angenommen. Die konstante konvektive äußere
Wärmeübergangszahl wirkt hierbei als zusätzlicher Wärmewiderstand mit 1/αa. Dieser
reduziert die Amplitude der Temperaturschwankung und erzeugt eine Phasenverschie-
bung. Von Bedeutung sind Aussagen über die Eindringtiefe x der Temperaturschwan-
kung und den Amplitudenfaktor A, der das Verhältnis der Temperaturamplitude an der
Stelle x zur Ausgangsamplitude an der Oberfläche x0 bildet und somit die Dämpfung
im Material beschreibt.
In Abb. 2.2 ist der Amplitudenfaktor A über die Frequenz f der Fluktuationen für
die Eindringtiefe x = 200 µm und die äußere Wärmeübergangszahl αa = 600 W/m2K
dargestellt. Die Verläufe wurden mit der oben genannten Vorgehensweise gerechnet.
Der verwendete Wert von αa entspricht der Größenordnung der äußeren Wärmeüber-
gangszahl am Staupunkt in der vorliegende Arbeit. Es wird das Verhalten von drei
Materialien gegenübergestellt. Die untersuchte Schaufel aus Kap. 4 besteht aus einer
Kobalt-Chrom-Legierung (CoCr). Diese verhält sich wie Inconel 718, das in Gasturbi-
nenschaufeln Anwendung findet. Das Material Zirkoniumoxid (ZrO2) wird oft als wär-
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medämmende Beschichtung (TBC – Thermal Barrier Coating) eingesetzt. Man erkennt,
dass für alle Materialien schon für f = 10 Hz die Temperaturwechselbelastung auf we-
niger als 1% reduziert wird. Die positive Wirkung einer TBC-Beschichtung ist erst ab
f > 20 Hz ersichtlich. Ab f > 700 Hz kann man von einer vollständigen Dämpfung
ausgehen, sodass der instationäre Wechselanteil im relevanten hochfrequenten Bereich
keinen Einfluss auf die Wärmebelastung der Schaufel hat; diese ergibt sich allein aus
dem stationären Gleichanteil.
10-1 100 101 102 103 104
10-3
10-2
10-1
100
101
102
CoCr-Stahl
Inconel 718
ZrO2
x = 200 µm
lo
g
A
[%
]
log f [Hz]
Abb. 2.2: Amplitudenfaktor A für x = 200 µm und αa = 600 W/m2K
2.2 Innere Wärmeübertragung
Im Fall ohne Rotation, bei hohen Reynolds-Zahlen und demgegenüber vernachlässigba-
ren Auftriebseffekten findet die Wärmeübertragung im Kühlsystem hauptsächlich durch
erzwungene Konvektion statt. Aufgrund der Verwendung von Luft als Kühlmedium ist
der Wärmeatransport infolge von Strahlung vernachlässigbar (siehe Kap. 2.4.3). Der
Kühlluftmassenstrom ist neben der Geometrie des Kühlsystems ein wichtiger Ausle-
gungsparameter. Um eine möglichst hohe Wärmeübertragung in das Fluid zu erzie-
len, sind hohe Strömungsgeschwindigkeiten und hohe Turbulenzgrade der Kühlluft er-
wünscht. Hohe Turbulenzgrade fördern gemäß Kap. 2.1.3 den Wärmestransport quer
zur Strömungsrichtung. Die hohe Strömungsgeschwindigkeit einer turbulenten Strömung
und der damit verbundene hohe Massentransport begünstigt einen hohen Enthalpie-
transport, womit bei gegebener Temperaturdifferenz eine höhere Wärmestromdichte aus
der Wand abtransportiert werden kann. Dagegen wirken sich die Temperatur- und Ge-
10
2.2 Innere Wärmeübertragung
schwindigkeitsgrenzschichten negativ auf den Wärmeübergang aus, da diese eine isolie-
rende Schicht zwischen der heißen Wand und dem kühlenden Fluid bilden. Daher verfü-
gen konvektive Kühlsysteme über Einbauten oder Turbulatoren, die durch Störung der
Grenzschichtausbildung und Erzeugung von Sekundärströmungen den Wärmeübergang
erhöhen. Die abgeführte Wärmestromdichte innerhalb der Kühlkanäle wird in Abhän-
gigkeit der inneren Wärmeübergangszahl αi mit
q˙i = αi (TW − TB) (2.3)
beschrieben. Die treibende Temperaturdifferenz wird mit der Wandtemperatur TW und
einer Referenztemperatur des Fluides in der Fernströmung außerhalb der Grenzschicht
gebildet. Aufgrund der auftretenden, stark inhomogenen Temperaturverteilung über den
Kanalquerschnitt wird die adiabate Mischungstemperatur oder Bulk-Temperatur TB als
Referenztemperatur verwendet. Diese ergibt sich aus der Mittelung der Temperatur über
den Enthalpiestrom und entspricht der Fluidtemperatur nach adiabater Vermischung der
Fluidteilchen über den Querschnitt.
Wichtige Ähnlichkeitsparameter zur Beschreibung des inneren Wärmeübergangs sind
die Reynolds-, Nusselt- und Stanton-Zahlen. Die Reynolds-Zahl Re bildet für reibungs-
behaftete Strömungen das Verhältnis von Trägheits- zu Zähigkeitskräften und beschreibt
den Strömungszustand in Abhängigkeit von der mittleren Strömungsgeschwindigkeit um,
der kinematische Viskosität ν und der charakteristischen Länge l mit
Re =
um · l
ν
. (2.4)
Für turbulente Strömungen in nicht kreisförmigen Rohren wird als charakteristische
Länge der hydraulische Durchmesser dh = 4 · A/U herangezogen (Spurk (1996)). Die-
ser ergibt sich bekanntermaßen aus dem Kräftegewicht zwischen Wandschubspannungen
und Druckkräften für einen durchströmten Kanal beliebigen Querschnitts, indem voraus-
gesetzt wird, dass dieser mit dh den gleichen Druckverlust erzeugt wie ein kreisförmiger
Kanal. In einem durchströmten Rohr herrscht unterhalb von Re = 2300 stets ein la-
minarer Zustand. Oberhalb von Re = 4000 ist die Strömung turbulent und im Bereich
2300 < Re < 4000 transitionell (VDI-Wärmeatlas (2006)).
Die Nusselt-Zahl Nu dient der dimensionslosen Beschreibung der Wärmeübertragung in
Abhängigkeit von der Wärmeübergangszahl α, der Wärmeleitfähigkeit λ des Fluids und
der charakteristischen Länge dh. Diese Ähnlichkeitskenngröße setzt für den Austausch
zwischen Fluid und Festkörperoberfläche die übertragene Wärme über Konvektion und
Wärmeleitung ins Verhältnis.
Nu =
α · dh
λ
(2.5)
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Zur Charakterisierung der Fluideigenschaften wird die Prandtl-Zahl Pr verwendet. Diese
beinhaltet nur Stoffwerte des Fluids und verknüpft das Temperatur- mit dem Geschwin-
digkeitsfeld, womit der Impulsaustausch durch Zähigkeit zum Wärmeaustausch durch
Wärmeleitung ins Verhältnis gesetzt werden.
Pr =
µ · cp
λ
(2.6)
Die Stanton-Zahl St verbindet die drei genannten Größen und beschreibt die Wärme-
übertragung in Bezug auf den Strömungszustand und die Fluideigenschaften:
St =
Nu
Re · Pr
(2.7)
Im Fall der erzwungenen Konvektion in einer turbulenten Strömung kann der Wärme-
übergang aufgrund der im Vergleich zu den hohen Trägheitskräften vernachlässigbaren
Auftriebskräften allein in Abhängigkeit von Re und Pr beschrieben werden. Diese Ver-
einfachung wurde von zahlreichen Autoren genutzt, um empirische Korrelationen für
Nu zu erstellen. Eine weit verbreitete Korrelation für glatte Rohrströmungen ist die
von Dittus und Boelter (1930):
Nu0 = 0, 023 · Re
0,8 · Pr0,4 (2.8)
Diese ist für beheizte Wände in den Bereichen 0, 7 < Pr < 120 und 104 < Re <
12 · 104 gültig und tendiert dazu, die Nusselt-Zahl stark zu überschätzen. Dies wurde
von Eifel (2010) bestätigt, der für glatte Kanäle mit dem Querschnitt der zwei vorderen
Kanälen vom hier betrachteten Kühlsystem eine Überschätzung von 25% bzw. 43%
angibt. Trotzdem wird Gl. (2.8) oft aufgrund ihrer weit verbreiteten Anwendung als
Referenzwert verwendet, um Nusselt-Zahlen zu normieren.
Turbulente Strömungen erzeugen aufgrund der fülligeren Form ihrer Grenzschicht hohe
Reibungverluste. Diese werden zusätzlich durch den Einbau von Turbulatoren intensi-
viert. Als dimensionslose Kennzahl zur Beschreibung von Druckverlusten in Rohrströ-
mungen wird der Rohrreibungsbeiwert cf verwendet, der das Verhältnis von Wandschub-
spanungen τW zur kinetischen Energie bildet (Kays und Crawford (1993)).
cf =
τW
1
2
· ρ · u2m
(2.9)
2.2.1 Sekundärströmungen in den Kühlkanälen
Fortschrittliche konvektive Kühlsysteme bestehen aus Kanälen, die meistens über Um-
lenkungen miteinander verbunden sind. In diesen herrschen ausgeprägte Sekundärströ-
mungen, die u.a. eine Folge der eingebauten Turbulatoren sind und den Wärmeübergang
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zwischen Wand und Kühlmedium verbessern. Die Turbulatoren stellen einen Formwi-
derstand für die Strömung dar und erzeugen über Trägheitskräfte Sekundärströmun-
gen, welche jedoch eine Erhöhung der Druckverluste zur Folge haben. In den folgenden
Unterkapiteln wird auf die Sekundärströmungen eingangen, die die Turbulatoren des
vorliegenden Kühlsystems (vgl. Kap. 4) hervorrufen.
2.2.1.1 Strömungen durch glatte Kanäle
Bei der turbulenten Durchströmung der auftretenden Kanäle mit nicht kreisförmigen
Querschnitten bildet sich eine Sekundärströmung quer zur Strömungsrichtung aus, de-
ren Schwankungsbewegung aufgrund der Impulstransports die Schubspannungen über
die benetzte Fläche nahezu konstant hält (Spurk (1996)). Dies bildet gleichzeitig die
Voraussetzung für die Anwendung des hydraulischen Durchmessers nach Kap. 2.2. An
Stellen großer Wandschubspannugen wird Fluid von der Wand in das Kanalinnere be-
fördert und an Stellen kleinerer Schubspannungen, wie in den Ecken, vom Kanalinneren
an die Wand. Über den Impulstransport stellen sich somit an Stellen kleinerer Schub-
spannungen höhere Geschwindigkeiten ein.
2.2.1.2 Rippen
In den vorderen Kühlkanälen werden Rippen auf zwei gegenüberliegenden Seiten ein-
gesetzt. Diese induzieren über ihren Formwiderstand die Strömungsablösung mit dar-
auffolgender Wiederanlegung bei ausreichendem Rippenabstand. Durch den Vorgang
der Ablösung und Wiederanlegung wird die Grenzschicht gestört und wieder aufgebaut.
Abb. 2.3a zeigt die von querangestellten Rippen hervorgerufene Rezirkulationsgebiete.
Diese bilden isolierte Bereiche, die mit der Haupströmung kaum Wärme austauschen
und somit an der Verbesserung des Wärmeübergangs nicht beteiligt sind.
Schräg eingestellte Rippen erzeugen zudem Sekundärströmungen über den Strömungs-
querschnitt des Kühlkanals. Diese verbessern die Durchmischung des Fluids im Ver-
gleich zu glatten Kanälen. Die in dieser Arbeit eingesetzten gekreuzten Rippen, wie in
Abb. 2.3b, erzeugen eine einzige Sekundärströmung über den Kanalquerschnitt, die die
Kanalströmung dominiert. Um den Formwiderstand zu reduzieren, werden die Rippen
in Strömungsrichtung geneigt, womit der Rohrreibungsbeiwert cf um bis zu 30% bei
ähnlichen Wärmeübergangszahlen reduziert werden kann (Bunker und Osgood (2003)).
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Abb. 2.3: Induzierte Sekundärströmungen durch Rippen
a) Sekundärströmungen durch querangestellte Rippen
b) Sekundärströmung im Strömungsquerschnitt durch 45◦ gekreuzte Rippen
2.2.1.3 Umlenkung
Die auftretenden Sekundärströmungen in einer Umlenkung mit viereckigem Querschnitt
sind in Abb. 2.4 schematisch dargestellt. An den Ecken der Umlenkung werden Eckwir-
bel induziert. Die Strömung löst an den scharfen Kanten des Trennsteges ab. Aufgrund
der Zentrifugalkraft bildet sich in der Umlenkung ein starker Druckgradient über dem
Querschnitt aus. Hierbei stehen die senkrecht zur Strömungsrichtung wirkende Zentri-
fugalkraft und die Druckgradienten im Gleichgewicht. Die Entstehung von Strömungs-
instabilitäten unter der Wirkung der Zentrifugalkraft kann nach dem Rayleighschen
Zirkulationskriterium (Rayleigh (1917)) beschreiben werden. Dieses stellt für eine rei-
bungsbehaftete Strömung ein Kriterium zur Unterteilung zwischen stabilen und poten-
tiell instabilen Geschwidigkeitsprofilen in Abhängigkeit der Zirkulation dar. Nach dem
Rayleighschen Zirkulationskriterium ist eine in Richtung der Zentrifugalkraft betrags-
mäßige Abnahme der Zirkulation Γ mit
dΓ2
dr
< 0 (2.10)
eine hinreichende Bedingung zur Entstehung einer Strömungsinstabilität. Die Bezie-
hung Gl. (2.10) ist hierbei in Zylinderkoordinaten ausgedrückt. Im Fall einer konkaven
Wand, die in guter Näherung eine Umlenkung nach Abb. 2.4 wiedergibt, ist Gl. (2.10)
in unmittelbarer Nähe der Außenwand erfüllt. Dadurch entsteht für eine ausreichend
große Dean-Zahl De ein Paar gegenläufiger Dean-Wirbel (Dean (1928)). Die erzeugten
Sekundärströmungen rufen hohe Wärmeübergänge und Druckverluste hervor.
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Dean – Wirbel
Eckwirbel
Ablösung
Abb. 2.4: Sekundärströmungen in der Umlenkung
2.2.1.4 Zylinderanordnungen
Im Hinterkantenbereich von Turbinenschaufeln werden aufgrund der schmalen Strö-
mungsquerschnitte üblicherweise versetzt angeordnete Zylinder in Form einer „Pin Fin-
Matrix“ eingesetzt (Abb. 2.5). Diese erhöhen durch die Verbindung von der Saug- mit
der Druckseite die mechanische Stabilität der Schaufel und homogenisieren zudem über
Wärmeleitung die Temperatur dieses Schaufelbereichs. Unmittelbar vor dem Staupunkt
der Pin Fins löst die Strömung gemäß Kap. 2.1.1 ab und es bilden sich an den Seiten und
im Nachlauf Hufeisenwirbeln aus. Im Strömungsschatten der Pin Fins entsteht ein Ab-
lösegebiet, in welchem sich über zwei gegenläufig rotierende Wirbel ein Totwassergebiet
bildet. Die Pin Fins wirken zudem wie eine unterkritische konvergent-divergente Düse,
in der die Strömung bis zum engsten Querschnitt beschleunigt wird, um anschließend
wieder verzögert zu werden.
D
S
X
Ablösegebiet
Hufeisenwirbel
(a) (b)
Abb. 2.5: Induzierte Sekundärströmungen durch einen Pin Fin nach Eifel (2010)
a) Sekundärströmungen vor und nach einem Pin Fin
b) Geometrische Parameter einer Pin Fin-Matrix
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2.3 Einfluss der Rotation auf die Wärmeübertragung
Die Rotation der Schaufel hat einen Einfluss sowohl auf den äußeren als auch auf den in-
neren Wärmeübergang. Dieser wird in der vorliegenden Arbeit nicht untersucht, dennoch
der Vollständigtkeit halber erläutert. Die in Kap. 2.1.1 beschriebenen Sekundärströmun-
gen der Außenströmung müssen um dem Radialspaltwirbel ergänzt werden, der durch
das Überströmen der Schaufelspitze aufgrund der statischen Druckdifferenz zwischen
Druck- und Saugseite entsteht. Dieser erzeugt einen zusätzlichen Wärmeübergang an
der Stirnfläche der Blattspitze und erhöht ihm an der druckseitigen Vorderkante und
saugseitigen Hinterkante (Han et al. (2000)).
Der innere Wärmeübergang wird durch die Wirkung von zwei zusätzlichen Scheinvo-
lumenkräften im Relativsystem beeinflusst: die Coriolis- und die Zentrifugalkraft. Die
Corioliskräfte werden durch den Vektor der Coriolisbeschleunigung
~ac = ~u× ~ω (2.11)
beschrieben (Berg (1991)). Hierbei sind ~u und ~ω die Vektoren der Strömungs- und
der Winkelgeschwindigkeit. Die Corioliskraft wirkt senkrecht zur Drehachse des Be-
zugssystems und zur Strömungsrichtung und somit ablenkend auf die Strömung, was
eine Verlagerung des Strömungskerns zur Folge hat. Die Kanalwand, auf die der Vek-
tor der Coriolisbeschleunigung zeigt, erfährt eine relative Druckerhöhung (Druckseite).
Im Gegensatz dazu erfährt die gegenüberliegende Wand eine relative Druckabsenkung
(Saugseite). Betrachtet man die Grenzschicht, sind die Reibungseffekte an der Drucksei-
te ausgeprägter und die Strömung wird abgebremst, mit einer Senkung der Corioliskraft
zur Folge. Die Druckdifferenz im Kanal erzeugt ein symmetrisches Wirbelsystem, das
von der druckseitigen zur saugseitigen Kanalwand gerichtet ist. Der Wärmeübergang
an der Druckseite ist daher höher als an der Saugseite. Das Fliehkraftfeld verursacht
als Folge der Temperaturgradienten im Kanal zudem Auftriebseffekte. An den heiße-
ren Kanalwänden ist die Dichte geringer als im Strömungskern und dadurch auch die
Fliehkräfte. Somit stellt sich eine Auftriebströmung ein, die zur Rotationsachse gerichtet
ist. Diese beinflusst die Geschwindikgeitgradienten an der Wand und somit die Wärme-
übertragung. Fließt die Kühlluft von der Rotationsachse nach außen, dann wird der
Wärmeübergang reduziert. In die andere Durchströmungsrichtung wird dieser erhöht.
Infolge der Fliehkräfte unterschiedlicher Größe über den Kanalquerschnitt werden aus
Kontinuitätsgründen Sekundärströmungen induziert (Rathjen (2003)).
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In den folgenden Unterkapiteln wird die Wärmestrahlung als Wärmezufuhr aus dem
Heißgas in die zu kühlenden Schaufeln betrachtet. Als zusätzlicher Wärmetransportme-
chanismus innerhalb des Heißpfads wird die Strahlungsreflexion zwischen Festkörpern
eingeführt. Die hier erläuterten Grundgleichungen bilden die theoretische Grundlange
der Pyrometrie in Kap. 6 sowie des numerischen Strahlungsmodells in Kap. 7.
2.4.1 Allgemeine Grundzüge der Wärmestrahlung
Die Wärmestrahlung eines Körpers entsteht durch die Verwandlung eines Anteils sei-
ner inneren Energie in elektromagnetischen Wellen oder, nach der Quantentheorie, in
Photonen, die über die Oberfläche des strahlenden Körpers ausgesendet werden. Den
maximal erreichbaren Wert für die temperaturabhängige ausgestrahlte Energie ergibt
sich für den schwarzen Körper, der als idealer Strahler definiert ist. Dieser absorbiert
die auf ihn auftreffende Strahlung vollständigt. Die von ihm emittierte Strahlung er-
folgt diffus, also unabhängig vom Winkel. Für einen solchen Strahler wird die spektrale
spezifische Austrahlung vom Planck’schen Strahlungsgesetz
Mλ,s(λ, T ) =
c1λ
−5
exp (c2/λ T )− 1
(2.12)
beschrieben. Dieses gilt für eine diskrete Wellenlänge λ in Abhängigkeit von der Tem-
peratur T des Körpers und den beiden Konstanten c1 und c2. Die Integration von (2.12)
über alle Wellenlängen nach dem Stefan-Boltzmann Gesetz ergibt die spezifische Aus-
trahlung eines schwarzen Körpers
Ms(T ) =
∫
∞
λ=0
Mλ,sdλ = σ T
4 (2.13)
in Abhängigkeit der Stefan-Boltzmann Konstante σ = 5.67·10−8W/m2K4. Multipliziert
man (2.13) mit der Fläche des strahlenden Flächenelements dA, erhält man den Betrag
der Strahlungsleistung des schwarzen Körpers im Flächenelement
dΦs =Ms(T )dA. (2.14)
Die Strahlungseigenschaften von realen Körpern unterscheiden sich erheblich von denen
des schwarzen Strahlers (Index s). Die auf einen realen Körper auftreffenden Strahlung
wird lediglich teilweise absorbiert. Der nicht absorbierte Anteil wird je nach Material
entweder reflektiert, transmittiert oder reflektiert und transmittiert. Die Verknüfung
zwischen Materialeigenschaften von schwarzen und realen Köpern erfolgt nach dem
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Kirchhoff’schen Gesetz. Die von ihm definierten Absorptionsgrad αλ, Reflexionsgrad
ρλ und Transmissionsgrad τλ nach (2.15) sind spektrale temperaturabhängige Größen.
Zudem sind sie vom Material und von der Oberflächenbeschaffenheit des Körpers ab-
hängig. Für den Emissionsgrad ελ und den Absorptionsgrad αλ gilt ελ = αλ.
αλ =
Mαλ
Msλ
, ρλ =
Mρλ
Msλ
, τλ =
Mτλ
Msλ
(2.15)
Ergänzend zu den spektralen Graden werden die absoluten Grade α, ρ, τ und ε definiert.
Diese werden analog zu (2.15) durch Integration über den gesamten Wellenlängenbereich
bestimmt und beschreiben die Aufteilung für die gesamte einfallende Strahlung. Aus der
Energieerhaltung folgt sowohl für spektrale als auch für absolute Grade die Beziehung
αλ + ρλ + τλ = 1. (2.16)
Für technische Anwendungen werden häufig für die komplexen Materialeigenschaften des
Strahlers gemittelte Werte verwendet. Es werden folgende Sonderfälle definiert Baehr
und Stephan (2006):
• Gase reflektieren keine Strahlung: ρλ = 0 bzw. αλ + τλ = 1
• Opake Körper sind strahlungsundurchlässig: τλ = 0 bzw. αλ + ρλ = 1
• Schwarze Körper strahlen diffus ab: αλ = ελ = 1
• Graue Körper sind wellenlängenunabhängig;
Reflexion und Abstrahlung erfolgen diffus: α + ρ = 1
dA
r
da
φ
dφ
θ
dθ
Abb. 2.6: Definition von Bezeichnungen im
Strahlungsraum
Betrachtet man die Strahlungsleis-
tung dΦ, die das Flächenelement
dA im Zentrum der Halbkugel mit
dem Radius r in Abb. 2.6 aussen-
det, so ist die Strahlungsintensität
I die Strahlungsenergie, die von ei-
nem Strahlbündel mit dem Raum-
winkelelement dΩ(φ, θ) pro Zeitein-
heit emittiert wird. Hierbei deckt das
Raumwinkelelement definitionsgemäß
das Flächenelement da ab.
I =
dφ
dΩ
(2.17)
Die Strahldichte L(Ω, T ) gibt die Abhängigkeit der ausgestrahlten Energie von der Rich-
tung im Raum an. Die Strahlungsintensität I und die Strahldichte L(Ω, T ) können auch
spektral definiert werden.
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2.4.2 Strahlungsaustausch benachbarter Körper
Eine Besonderheit der Wärmeübertragung durch Strahlung ist, dass die Energie nicht
nur vom wärmeren zum kälteren Körper übertragen wird. Der kältere Körper sendet
auch Strahlungsenergie aus, die vom wärmeren Körper aufgenommen werden kann. Der
Strahlungsaustausch zwischen den Körpern erfolgt in Abhängigkeit von der Tempera-
tur, den Materialeigenschaften sowie der Position und der Orientierung der strahlenden
Oberflächen. Im Folgenden wird der Strahlungsaustausch benachbarter Körper für den
Fall eines nicht teilnehmenden Mediums zwischen den Körpern betrachtet. Der Einfluss
des Mediums wird im Rahmen der Gasstrahlung in Kap. 2.4.3 beschrieben.
Für die Erfassung der Positions- und Orientierungsabhängigkeit werden die sogenan-
nten Einstrahlzahlen eingeführt. Diese sind ein Maß für die Sichtbarkeit der strahlenden
Oberflächen untereinander und quantifizieren den Anteil der ausgesendeten Strahlungs-
leistung einer Fläche, der auf eine andere Fläche im Kontrollvolumen trifft. Für die
Bestimmung der Einstrahlzahlen werden die vereinfachenden Annahmen getroffen, dass
die Körper grau sind, ihre Oberflächen diffus strahlen und konstante Temperatur, Strahl-
dichte und Materialeigenschaften haben.
dA1
φ1
r φ2
dA2n1
n2
Abb. 2.7: Definition von Bezeichnungen für die Einstrahlzahlen
Unter den genannten Annahmen kann die Strahlungsleistung dΦ12 definiert werden,
die aus dem Flächenelement dA1 gesendet wird und auf das Flächenelement dA2 trifft
(Abb. 2.7). Hierbei wird das Flächenelement dA2 aus dem Raumwinkel dΩ2 von dem
Flächenelement dA1 betrachtet, welches als Sender wirkt. Die Einstrahlzahl F12 erhält
die Definition (Baehr und Stephan (2006))
F12
!
=
Φ12
Φ1
=
1
A1π
∫
dA2
∫
dA1
cosϕ1 cosϕ2
r2
dA1dA2. (2.18)
Die Einstrahlzahlen sind folglich rein geometrische Verhältnisse. Aus der Reziprozitäts-
beziehung folgt mit der Einstrahlzahl F21 von 2 zu 1
dA1F12 = dA2F21. (2.19)
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Wenn sich die gesamte vom Flächenelement dAi abgestrahlte Leistung auf J Flächen
konstanter Strahldichte Lj verteilt, ergibt sich aus der Summationsregel:
J∑
j=1
Fij
!
= 1 (2.20)
Der Fall Φ11 6= 0 ergibt sich, wenn das Flächenelement 1 konkav ist und sich selbst
anstrahlt. Nach dem Zerlegungsgesetz kann die Einstrahlzahl einer komplex geformten
Fläche, deren Flächeninhalt bekannt ist, aus den Einstrahlzahlen einfacher Teilflächen
bestimmt werden.
Eine nicht schwarze Oberfläche (ǫ < 1) erscheint durch Reflexion ihrer Umgebung (Index
U) immer heller, als sie durch ihre Emission allein erscheinen würde. Für die gesamte,
von der Oberfläche eines realen Körpers ausgehenden Strahlung, genannt Helligkeit H ,
gilt
H = ǫ Φs + ρΦU . (2.21)
2.4.3 Grundlagen der Gasstrahlung
Im vorliegenden Fall, in dem Verbrennungsgase bei hohen Temperaturen vorkommen,
spielt die Gasstrahlung in der Wärmeübertragung zur Schaufel eine bedeutende Rol-
le. Gase emittieren und absorbieren Wärme in engen Wellenlängenbereichen (Bänder)
im infraroten Bereich. Die Reaktionsprodukte aus der Verbrennung haben dabei unter-
schiedliche Strahlungseigenschaften, so strahlen CO2 und H2O stärker als andere Gase
wie CO, NOx und unverbrannte Kohlenwasserstoffe, wie aus Abb. 2.8 entnommen
werden kann. Die Hauptbestandteile von Luft, O2 und N2, sind dagegen im infraroten
Bereich durchlässig und nehmen am Strahlungsaustausch nicht teil.
Die Abhängigkeit der Absorption, und daher nach dem Kirchhoff’schen Gesetz auch
die Abhängigkeit der Emission von Gasen, ist aufgrund der Wellenlängenabhägigkeit
spektral zu betrachten. Die bei Festkörpern oft getroffene Annahme der Idealisierung
als grauer Strahler führt bei Gasen zu hohem Genauigkeitsverlust. Die Definition von
Absorptiongrad α und Emissionsgrad ε ist zudem von der Größe und der Gestalt des
Gasraums abhängig. Die Strahlungsenergie, die einen Gasraum durchquert, wird durch
Absorption und Streuung vom Gasgemisch geschwächt. Für den betrachteten Infra-
rotbereich kann jedoch die Streuung vernachlässigt werden. Der Grund hierfür ist die
Tatsache, dass Gase lediglich in einem sehr engen Wellenlängenbereich streuen und für
Wellenlängen λ > 1µm praktisch keine Streuung auftritt (Baehr und Stephan (2006)).
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Abb. 2.8: Spektraler Emissionsgrad ελ der einzelnen Gaskomponenten im Flammbe-
reich nach Salden (1990)
Aufgrund der Absorption des Gases nimmt die spektrale Strahldichte Lλ über die zu-
rücklegte Schichtdicke s des Gases ab. Diese Abnahme wird durch
−dLλ
Lλ
= kG(λ, T, p, pG) ds (2.22)
unter Einführung des spektralen Absorptionkoeffizienten kG(λ, T, p, pG) beschrieben.
Letzterer hängt von der Wellenlänge λ und vom Zustand des Gases ab, der durch die
Temperatur T, den herrschenden Druck p und den Partialdruck pG gegeben ist. Der
Partialdruck pG ist ein Maß für die Konzentration der einzelnen Gase in einem Gasge-
misch. Durch Integration von (2.22) über die zurückgelegte Schichtdicke s ergibt sich
für die spektrale Strahldichte
Lλ(s) = Lλ(s = 0)exp(−
∫ s
0
kG(λ, T, p, pG) ds). (2.23)
Hierbei bezeichnet man das Integral
κG
!
=
∫ s
0
kG(λ, T, p, pG) ds (2.24)
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in (2.23) als optische Dicke κG. Diese Größe ist ein dimensionsloses Maß für die wellenlän-
genabhängige Absorption einer Gasschicht der Schichtdicke s. Die allgemeine Gleichung
(2.23) dient der Bestimmung der spektralen Strahldichte eines inhomogenen Gasge-
misches. In diesem Fall ändern sich die Zustandsgrößen über den von der Strahlung
zurückgelegten Weg. Im Gegensatz hierzu sind die Zustandgrößen für ein homogenes
Gasgemisch über das komplette Gasvolumen konstant, so dass der spektrale Absorpti-
onskoeffizient kG von s unabhängig ist. Dadurch vereinfacht sich (2.24) zu
κG,homogen = kGs. (2.25)
Betrachtet man das Flächenelement dA des Gasvolumens VG in Abb. 2.9a, dann ist
ersichtlich, dass die von dA ausgehende Strahlung in Abhängigkeit ihrer Richtung einen
unterschiedlich langen Weg durchläuft, was zu der erwähnten richtungsabhängigen Ab-
nahme von Lλ führt. Diese Abhängigkeit wird durch den gerichteten spektralen Absorp-
tionsgrad α′λ,G (kGs) charakterisiert. Nach dem Kirchhoff’schen Gesetz wird der gerich-
tete spektrale Emissionsgrad ε′λ,G (kGs) definiert. Unter Verwendung von ε
′
λ,G (kGs) und
nach Einführung der spektralen Strahldichte des schwarzen Körpers Lλs(λ, T ) wird die
Strahlungsleistung dΦλ,G definiert, die ein Oberflächenelement dA in dem Wellenlän-
genintervall dλ aus dem Raumwinkelelement dΩ gemäß Abb. 2.9b empfängt.
s
dAdA
VG
n
(a)
φ dΩ
(b)
Abb. 2.9: Definition von Bezeichnungen im Gasraum (Baehr und Stephan (2006))
a) Unterschiedlichen Schichtdicken im Gasraum
b) Winkelbezeichnungen im Gasraum
Die gesuchte Strahlungsleistung dΦG des Gasvolumens, die auf dA eintrifft, erhält man
durch Integration über λ und über alle Raumrichtungen unter Berücksichtigung der
jeweiligen Schichtdicken s. Hierfür ist es zweckmässig, den Emissionsgrad εVG(T, p, pG, L0)
des Gasvolumens zu definieren. Dieser hängt von der Lage des Oberflächenelements dA
im Gasraum, der Form des Gasraums und der charakteristischen Länge L0 ab, die für
den Gasraum eingeführt wird.
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2.5 Allgemeine Methodik zur Auslegung konvektiver
Schaufelkühlsysteme
Im Folgenden wird auf die allgemeine Methodik zur Auslegung von konvektiven Kühl-
systemen in Turbinenschaufeln eingegangen. Diese dient der Zuordnung der entwickel-
ten Methoden zur Untersuchung der thermischen Schaufelbelastung in der vorliegenden
Arbeit. Zudem werden die Schaufelkühlungsparameter vorgestellt. Die Auslegungsme-
thodik von Kühlsystemen unter Verwendung mehrere Kühlmethoden ist in Lechner und
Seume (2010) beschrieben.
2.5.1 Konzeptionelle Vorauslegung
Zur ersten Näherung der Schaufelbelastung wird vereinfachend eine eindimensionale
analytische Betrachtung der Wärmeübertragung vorgenommen. Hierbei wird eine un-
endlich große Wärmeleitfähigkeit des Schaufelmaterials angenommen, womit sich eine
konstante Metalltemperatur TM im Schaufelmaterial einstellt. Diese wird als maximal
zulässige Schaufeltemperatur vorgegeben. Es werden zudem konstante Mittelwerte für
die inneren und äußeren Wärmeübergangszahlen (αi,m und αa,m) sowie für die spezifische
Wärmekapazität cp,KL,m der Kühlluft und für die Heißgastemperatur THG angenommen.
Für einen representativen Abschnitt der Schaufel, wie beispielweise die Vorderkante,
wird der ersten Hauptsatz der Thermodynamik angewendet, womit nach Umformen die
Kühleffektivität
θ =
THG,ein − TM
THG,ein − TKL,ein
=
m˙∗ ηK
1 + m˙∗ ηK
(2.26)
bestimmt wird. Diese entspricht einer dimensionslosen Metalltemperatur, die die tat-
sächliche Abkühlung des Schaufelmaterials zur maximal möglichen Abkühlung ins Ver-
hältnis setzt. Diese kann auch in Abhängigkeit des dimensionslosen Massenstroms
m˙∗ =
m˙KL cp,KL,m
αHG,m AHG
(2.27)
und der Kühlungseffizienz ηK formuliert werden. Letztere setzt die tatsächliche mit der
maximalen Kühlluftaufheizung ins Verhältnis und beschreibt wie wirksam die Kühlluft
eingesetzt wird.
ηK =
TKL,aus − TKL,ein
TM − TKL,ein
(2.28)
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In ähnlicher Weise wird die Energiebilanz für den Wärmeübergang auf der Innenseite
für den Kanalabschnitt der Länge L aufgestellt, sodass unter Berücksichtigung der di-
mensionslosen Kennzahlen aus Kap. 2.2 die Kühlungseffizienz mit den Parametern der
Innenströmung definiert werden kann.
ηK = 1− exp
(
−
4Nu L
Re Pr dh
)
(2.29)
Der Zusammenhang zwischen den drei Schaufelkühlungsparametern ist in Abb. 2.10
dargestellt. Mit der maximal zulässigen Metalltemperatur TM , sowie mit der bekann-
ten Heißgastemperatur THG und Kühllufteintrittstemperatur TKL,ein ist die erforderli-
che Kühleffektivität θ vorgegeben. Nach der Wahl des Kühlsystems (einfacher Kanal,
Multipassagen-System, Turbulatoren) kann mit Gl. (2.29) die Kühlungseffizienz ηK be-
stimmt werden. Damit ist der dimensionslose Massenstrom ebenfalls festgelegt. Durch
Änderung des Kühlsystems kann der erforderliche dimensionslose Massenstrom beein-
flusst werden.
0 1 2 3 4
0
0.2
0.4
0.6
0.8
1
ηK = 1
ηK = 0,8
ηK = 0,6
ηK = 0,4
ηK = 0,2
ηK = 0,1
θ
[-]
m˙∗ [-]
Abb. 2.10: Diagramm zur Vorauslegung des Schaufelkühlsystems
2.5.2 Auslegung des Kühlsystems
Die eigentliche Auslegung des Kühlsystems wird typischerweise anhand mehrerer 2D-
Schnitte durchgeführt, um die räumliche Ausdehnung der Schaufel zu berücksichtigen.
Die maximal zulässigen Materialwerte dürfen nicht überschritten werden und die Tem-
peraturgradienten im Material sollen möglichst gering sein. Diese sind ein wichtiger
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Indikator für die thermische Belastung der Schaufel und rufen thermische Spannungen
hervor, die in Verbindung mit weiteren mechanischen Spannungen aufgrund der Wir-
kung äußerer Kräfte zum Bauteilversagen führen können. Die thermische Spannungen
entstehen aufgrund einer Temperaturdifferenz zwischen der lokalen Temperatur und der
mittleren Temperatur einer neutralen Faser, in der keine zusätzliche Spannungen auf-
treten. Somit sind die thermischen Spannungen direkt proportional zum lokalen Tempe-
raturgradienten, für dessen Betrag
∣∣∣~∇T∣∣∣ lokale Maxima im Schaufelmaterial vermieden
werden sollten.
∣∣∣~∇T∣∣∣ =
√√√√∣∣∣∣∣∂TM∂x
∣∣∣∣∣
2
+
∣∣∣∣∣∂TM∂y
∣∣∣∣∣
2
+
∣∣∣∣∣∂TM∂z
∣∣∣∣∣
2
(2.30)
In den 2D-Schnitten werden die inneren und äußeren Wärmeübergangszahlen vornehm-
lich anhand empirischer Korrelationen aufgeprägt. Die Druckverluste in den Kühlkanä-
len werden ebenfalls anhand von Korrelationen in Abhängigkeit der geometrischen Ver-
hältnisse in den verschiedenen Schaufelabschnitten berücksichtigt. Im Rahmen dieses
zweidimensionalen Auslegungsschritts wird die Wärmeleitung im Material berücksich-
tigt, da sie die Aufheizung der Kühlluft durch die äußere Heißgasströmung beeinflusst.
Aufgrund der Temperaturabhängigkeit der Stoffgrößen und den sich verändernden Tem-
peraturen von Kühlluft und Schaufelwand muss die Berechnung gekoppelt und iterativ
erfolgen. Dadurch wird die korrekte Wärmestromverteilung in der Schaufel bestimmt.
Das in Kap. 7.2 vorgestellte Berechnungsmodul orientiert sich am hier beschriebenen
Vorgehen. Die Temperaturen im Schaufelmaterial werden mittels der finiten Elemente
Methode (FEM) berechnet.
2.5.3 Validierung der Auslegung
Nach Auslegung des Kühlsystems und Erstellung eines vollständigen Modells der Schau-
fel muss die Funktionsweise des Kühlsystems bestätigt werden, indem die Wärmeüber-
tragung und die einzuhaltende Materialtemperaturen überprüft werden. Dies erfolgt ex-
perimentell und üblicherweise mit Hilfe von konjugierten Rechnungen (CHT). Letztere
werden zudem verwendet, um Optimierungen durchzuführen. Hierbei wird die Schau-
felgeometrie möglichst detailtreu nachgebildet. In Kap. 5 und Kap. 6 wird ein Ver-
suchsaufbau für solche Untersuchungen vorgestellt. In Kap. 7.1 wird auf die konjugier-
ten Rechnungen eingegangen, die einen hohen Detailierungsgrad für die Auswertung der
Strömungsverhältnisse und thermische Schaufelbelastung bieten.
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3 Stand der Forschung
Im Folgenden wird der Stand der Forschung im Gebiet der konvektiven Gasturbinen-
kühlung anhand einer Auswahl von Forschungsarbeiten präsentiert. Hierfür wird in Un-
tersuchungen der äußeren und der inneren Wärmeübergang von Turbinenschaufeln ein-
gegangen. Zudem werden experimentelle und numerische Methoden vorgestellt, die den
heutigen Stand der Technik zur Untersuchung der thermischen Belastung von Turbinen-
schaufeln unter realen Temperaturbedingungen darstellen. Dies ermöglicht die Einord-
nung der in dieser Arbeit verwendeten Methoden.
3.1 Untersuchungen der äußeren Wärmeübertragung
Aufgrund ihrer Bedeutung, sowohl im Hinblich auf aerodynamische Verluste als auch
auf die Wärmeübertragung, sind zahlreiche Untersuchungen der Sekundärströmungen in
Turbinenschaufelgittern durchgeführt worden. Wang et al. (1997) entwickelten anhand
von Ergebnissen einer Strömungssichtbarmachung ein Modell zur Ausbildung der Se-
kundärströmungen in einem ebenen Schaufelgitter und bewiesen anhand des Vergleichs
mit den Wärmeübergangsmessungen von Goldstein et al. (1995) deren Einfluss auf die
äußere Wärmeübergangsverteilung der Schaufel. Eine ähnliche Untersuchung führten
Graziani et al. (1980) durch und berücksichtigten dabei den Einfluss der Grenzschicht-
dicke der Zuströmung. Die Sekundärströmungen in der Schaufelpassage erhöhen den
Wärmeübergang in den Seitenwänden und an der Saugseite des Schaufelprofils. Für letz-
tere ergeben sich im Deckbandbereich höhere Werte als im Mittelschnitt. Die Druckseite
bleibt dagegen unbeeinflusst. Für kleinere Grenzschichtdicken ergibt sich aufgrund der
Nähe des Kanalwirbels zur Wand ein intensiverer Wärmeübergang. Chen und Goldstein
(1992) geben für verschiedene Schaufelhöhen umfangsgemittelte Werte der Stanton-Zahl
St zwischen 0, 0005 und 0, 01 an. Der Einflussbereich des Kanalwirbels weitete sich über
die Schaufelhöhe um bis zu 70% einer Sehnenlänge im Hinterkantenbereich aus. Blair
(1994) berücksichtigte zudem den Einfluss der Rotation. Aufgrund des Kanalwirbels
werden die Stanton-Zahlen im Nabenbereich der Saugseite um bis zu 60% im Vergleich
zum Mittelschnitt erhöht. Im Schaufelspitzenbereich wird eine Erhöhung von St von
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bis zu 100% angegeben, was auf den Radialspaltwirbel zurückgeführt wird. Weitere Ar-
beiten befassen sich mit der Reduzierung der genannten Effekte durch Optimierung der
Schaufelgeometrie. Lethander et al. (2003) optimierten die Fillet-Geometrie mit der Ab-
sicht, die thermische Belastung des Deckbands und Schaufelblatts zu reduzieren. Durch
große Fillets, wobei hauptsächlich deren Höhe maßgeblich war, konnte die adiabate
Wandtemperatur des untersuchten Stators um bis zu 6, 3% reduziert werden. Dies führ-
ten die Autoren u.a. auf die Beschleunigung der Strömung im Deckbandbereich zurück,
womit die Senkundärströmungen in der Schaufelpassage gemildert werden. Gandavara-
pu und Ames (2011) untersuchten den Einfluss des Vorderkantendurchmessers auf den
Wärmeübergang für zwei Konfigurationen von divergierenden Platten, deren Vorderkan-
tendurchmesser sich um den Faktor 4 unterschieden. Unter ähnlichen Zustrombedingun-
gen ist der Wärmeübergang im Staupunktbereich für den großen Durchmesser um 18%
höher. Dagegen waren die absoluten Werte der Wärmübergangszahlen für den kleinen
Durchmesser um 34% höher als für den großen.
Die Übersichtsarbeit von Mayle (1991) beschreibt die Mechanismen der Transition in
Gasturbinen und zeigt ihren Einfluss auf Aerodynamik und Wärmeübergang in der ge-
samten Maschine. Die dominierenden Einflüsse für die Transition sind die Turbulenz
und Reynolds-Zahl im Freistrom (Van Driest und Blumer (1963)), die Druckgradienten
in Strömungsrichtung (Blair (1982)) und die von Nachlaufdellen hervorgerufenen Insta-
tionaritäten (Wittig et al. (1985)). Für beschleunigte Strömungen ohne Ablösung erfolgt
der laminar-turbulente Umschlag ausschließlich über die Bypass-Transition, bei der keine
Bildung von Tollmien-Schlichting-Wellen (Schlichting und Gersten (1997)) stattfindet.
Rüd (1985) unterschuchte den Einfluss hoher Freistromturbulenz und starker Druckgra-
dienten auf die transitionellen Grenzschichten einer intensiv gekühlten ebenen Platte. Er
bestätigte den Einfluss der Wandkühlung auf den lokalen Wärmeübergang, wobei dieser
bei laminaren Grenzschichten eine ausgeprägte Zunahme erfährt. Dieser Effekt ist im
turbulenten Grenzschichtbereich geringer. Die Zunahme wurde auf die durch die starke
Wandkühlung hervorgerufenen Stoffwerteinflüsse zurückgeführt. Die Wandkühlung hat
eine stabilisierende Wirkung auf der Grenzschicht. Schulz (1986) führte eine ähnliche
Untersuchung an einer konvektiv gekühlten Gasturbinenschaufel durch und wies die
genannten Zusammenhänge nach.
3.2 Turbulenzsteigernde Geometrien in konvektiven
Kühlsystemen
Im Bereich der konvektiven Schaufelkühlung wurden zahlreiche Arbeiten zur Unter-
suchung von turbulenzsteigernden Geometrien in den Kühlkanälen durchgeführt. Aus
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diesen wurden teilweise sehr komplexe Turbulatoren abgeleitet, deren Anwendung in rea-
len Gasturbinen noch von den aktuellen Fertigungsmöglichkeiten stark eingeschränkt ist
(Bunker (2013)). In den folgenden Abschnitten werden Forschungsarbeiten für die Tur-
bulatoren vorgestellt, die dem heutigen Stand der Technik für diese Kühlungstechnologie
entsprechen und die für die vorliegendene Arbeit relevant sind.
Rippen
Eine eingehende Untersuchung von verschiedenen Rippenanordnungen im Hinblick auf
die Erhöhung des Wärmeübergangs und den damit verbundenen höheren Druckverlusten
wurde von Han et al. (1991) durchgeführt.Won und Ligrani (2004) undMahmood et al.
(2002) untersuchten zudem die induzierten Sekundärströmungen von verschiedenen Rip-
penkonfigurationen. Han et al. (1978) untersuchten den Einfluss des Rippenabstandes
P/e (vgl. Abb. 2.3) für einen Anstellwinkel von 90◦ und identifizerten einen guten
Kompromiss zwischen der Erhöhung des Wärmeübergangs und des Druckverlustes für
P/e = 10. Für schräg angestellte Rippen kann der optimalen Rippenabstand verkürzt
werden, wie beispielweise auf P/e = 7, 5 für 60◦ Rippen (Han et al. (1989)). Der Ein-
fluss der Rippenhöhe in Bezug auf das Blockagenverhältnis e/H wurde von Bailey und
Bunker (2003) sowie von Han et al. (1978) untersucht. Mit steigendem Blockagever-
hältnis wird der Wärmeübergang verbessert, jedoch mit einer erheblichen Erhöhung des
Druckverlustes. Park et al. (1992) befasste sich mit dem Einfluss des Seitenverhältnisses
B/H auf die Erhöhung von Wärmeübergang und Druckverlusten. Für enge Kanäle mit
kleinem B/H schlagen sie Rippen mit 45◦ und 60◦ Anstellung vor, für breite Kanäle
erzielten 30◦ und 45◦ bessere Ergebnisse. Bunker und Osgood (2003) untersuchten den
Einfluss der Rippenneigung auf 45◦ angestellte Rippen. Die Veränderungen in den Se-
kundärströmungen und in der Ablöseblase einer Neigung gegen die Strömungsrichtung
erzeugte einen gleichmässigen Wärmeübergang, jedoch mit einem erhöhten Druckver-
lust. Dagegen reduzierte eine Neigung in Strömungsrichtung die Druckverluste bei nahe-
zu gleichbleibendem Wärmeübergang. Hierfür geben sie den optimalen Neigungswinkel
von 22, 5◦ an.
Aus Versuchen an überwiegend viereckigen Kanälen erstellten zahlreiche Autoren (Han
und Park (1988), Han et al. (1989), Han und Zhang (1992), Chandra et al. (1995))
Korrelationen sowohl für die Nusselt-Zahl Nu als auch für den Rohrreibungsbeiwert
cf . Diese besitzen einen Gültigskeitsbereich, der durch die Reynolds-Zahl Re und die
Geomtrieparameter des Versuchs bestimmt ist. Han et al. (1991) untersuchte verschie-
dene gegenüberliegende Rippenanordnungen (parallel, gekreuzt, V-förmig) an quadra-
tischen Kanälen bei Anstellwinkeln zwischen 45◦ und 90◦ und gab seine quantitativen
Ergebnisse grafisch an.
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Die Effekte der Rotation auf den inneren Wärmeübergang wurde von Berg (1991) für
glatte sowie von Rathjen (2003) für glatte und berippte Kanäle untersucht. Sie bestätig-
ten eine veränderte Wärmeübergangsverteilung aufgrund des Einflusses der Coriliskraft.
Durch eine zunehmende Rotation wird der gemittelte Wärmeübergang im Kanal erhöht.
Johnson et al. (1994) konnten anhand ihrer Versuche feststellen, dass angestellte Rippen
weniger empfindlich für Auftriebseffekte sind und schlagen diese für die Verwendung in
rotierenden Kanälen vor.
Umlenkung
Die durch eine Umlenkung hervorgerufene Erhöhung des Wärmeübergangs und der
Druckverluste wurde von Chyu (1991) für zwei unterschiedliche Passagen-Systeme un-
tersucht. Diese bestanden aus zwei bzw. drei glatten Kanäle, für die Korrelationen für die
Nusselt-Zahl erstellt wurden. Die Erhöhung des Wärmeübergangs für das 3-Passagen-
System stellte eine Wiederholung der Effekte des 2-Passagen-Systems mit bis um zu 65%
höheren Werten dar. Ekkad und Han (1997) bestätigten diese Effekte unter Verwendung
verschiedener Rippenkonfigurationen für eine einzige Umlenkung. Zudem erkannten sie,
dass die Erhöhung des Wärmeübergangs nach der Umlenkung mit steigender Reynolds-
Zahl sinkt. Die Strömungsanalyse von Elfert et al. (2004) bestätigte die Bildung von
Dean-Wirbeln sowie eine ausgeprägte Strömungsablösung hinter dem Trennsteg. Nach
der Umlenkung werden die Senkundärströmungen und Wirbelsysteme wieder von den
Rippen dominiert (Chanteloup und Bölcs (2003)).
Pin Fins
Als geometrische Parameter zur Optimierung einer Pin Fin-Matrix zählen der Längsab-
stand X/D, der Querabstand S/D und die Höhe H/D der Zylinder (vgl. Abb. 2.5b).
Metzger et al. (1982a) untersuchten den Einfluss von X/D bei konstantem S/D auf die
Nu-Entwicklung in Strömungsrichtung. Sie bewiesen steigende Werte für Nu in den ers-
ten drei bis fünf Reihen mit einem nachträglichen stetigen Abfall. Kleine Längsabstände
erzeugten höhere maximale und mittlere Werte der Nusselt-Zahlen. Eine Untersuchung
von Van Fossen (1982) ergab, dass kurze Pin Fins (0, 5 ≤ H/D ≤ 2) eine geringere
Erhöhung von Nu realisieren als lange (H/D = 8). Nach der Übersichtsarbeit von Arm-
strong und Winstanley (1988) ist zudem der Höheneinfluss für H/D < 3 gering. Letztere
geben an, dass die Werte von Nu und cf in konvergierenden Kanälen, wie dem Hinter-
kantenbereich von Turbinenschaufeln, aufgrund der beschleunigten Strömung um bis zu
20% reduziert werden. Zudem bewerteten sie die Korrelationen zahlreicher Autoren und
überprüften deren Gültigkeitsbereich. Chyu et al. (1999) studierten die Erhöhung von
Nu für eine nicht versetzte und eine versetzte Anordnung mit gleicher S/D und ma-
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ßen zwischen 10% und 20% höhere Werte für die versetzte Anordnung. Die Ausbildung
von Hufeinsenwirbeln an den Pin Fins und die sich daraus bildende Stömungsablösung
wurde von Zhu et al. (2007) numerisch untersucht. Durch das generierte Wirbelsystem
wird der lokale Wärmeübergang an der Kanalwand unmittelbar am Hufeisenwirbel so-
wie im vorderen und hinteren Staupunktbereich der Pin Fins erhöht. Letztere Erhöhung
begründet sich in einem Rezirkulationsgebiet hinter den Pin Fins.
Auch für Pin Fin-Anordnungen sind in der Literatur zahlreiche Korrelationen für die
Nusselt-Zahl und den Rohrreibungsbeiwert in Abhängigkeit der geometrischen Parame-
ter zu finden (Van Fossen (1982), Faulkner (1971), Metzger et al. (1982b)). Metzger
et al. (1986) geben eine Nu-Korrelation an, die u.a. die Berücksichtigung der Kanalkon-
vergenz und Unterbrechungen in den Pin Fin-Reihen ermöglicht. Mit dieser können loka-
le umfangsgemittelte Nusselt-Zahlen in Strömungsrichtung des Kanals aufgelöst werden.
Armstrong und Winstanley (1988) überprüften und erweiterten den Gültigkeitsbereich
der Korrelation von Metzger et al. (1986).
3.3 Experimentelle und numerische Methoden
Der heutige Stand der Technik zur Untersuchung des Wärmeübergangs und der ther-
mischen Belastung von Turbinenschaufeln ist die Kombination von experimentellen und
numerischen Methoden. Experimente liefern Randbedingungen und Valierungsdaten für
numerische Rechnungen, welche einen detaillierten Einblick in physikalische Phänomene
ermöglichen. Im Folgenden werden experimentelle und numerische Methoden vorgestellt,
die zur Untersuchung von heißgasführenden Gasturbinenkomponenten unter realen Tem-
peraturbedingungen eingesetzt werden. Die Behandlung der experimentellen Methoden
beschränkt sich auf die Pyrometrie, da im Rahmen dieser Arbeit ein Infrarot-Messsystem
entwickelt wurde (Kap. 6), welches ein Pyrometer beinhaltet. Der Vollständigkeitshal-
ber wird für die Beschreibung von Thermoelementen auf Nitsche und Brunn (2006)
verwiesen. Auf die Vorstellung von Thermofarben wird in dieser Arbeit verzichtet.
Pyrometrie
Die Anwendung der Pyrometrie zur berührungslosen Oberflächentemperaturmessung
bietet die Möglichkeit, über die Traversierung eines optischen Systems eine zweidi-
mensionale Oberflächentemperaturverteilung der Schaufel zu erfassen und damit die
punktuellen Temperaturwerte aus Thermoelementen zu komplementieren. Einen guten
Überblick über Aufbau und Anwendung dieser Messtechnik geben Eckert (1966), Er-
furth (1978) und Nitsche und Brunn (2006). Zudem beschreiben Frank et al. (2001) den
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Aufbau einer Pyrometer-Messkette zur Anwendung in Gasturbinen und geben wichti-
ge Aspekte zur Sondenauslegung an. Markham et al. (2001) passten nachfolgend den
Spektralbereich des Pyrometers an, um Messungen an TBC beschichteten Schaufeln
durchzuführen. Der Aufbau von Eggert et al. (2001) ermöglichte anhand einer hohen
zeitlichen und räumlichen Auflösung die Bestimmung von Temperaturgradienten im Be-
reich der Kühlkanäle von rotierenden Gasturbinenschaufeln. Derrar (2005) untersuch-
te anhand Pyrometer-Messungen die Kühleffektivität unterschiedlicher Konfigurationen
filmgekühlter Turbinenschaufeln mit guter Übereinstimmung mit numerischen Ergebnis-
sen. Taniguchi et al. (2012) führten Pyrometer-Messungen an drei verschiedenen Stufen
einer Gasturbine durch und bestätigten die Messwerte mit Hilfe von Thermofarben und
Thermoelementen. Anhand der Messungen konnten optimale Kühlkonfigurationen für
die Schaufeln identifiziert werden. Die gemessenen Oberflächentemperaturverteilungen
waren in guter Übereinstimmung mit den berechneten aus CHT-Rechnungen.
Seit der Einführung der Pyrometrie zur Temperaturüberwachung von Heißgaskompo-
nenten sind verschiedene Methoden zur Fehlereinschätzung und zur Korrektur des Feh-
lers bedingt durch Strahlungsreflexion entwickelt worden. Diese unterteilen sich in ana-
lytische, numerische und experimentelle Verfahren (Kerr und Ivey (2002)). Die rein
analytische und stark vereinfachte Betrachtung von Frank (2001) führte für ein Ge-
samtstrahlungspyrometer zu einem Fehler von 41 K bei einer Brennkammertemperatur
von 1473 K. Die mit Erfahrungswerten unterstützte analytische Abschätzung von Kirby
(1986) ergab für ein Quotientenpyrometer den maximalen Fehler von 50 K. Atkinson
und Strange (1976) entwickelten ein experimentelles Verfahren zur Korrektur der Strah-
lungsreflexion basierend auf der Messung mit zwei unterschiedlichen Peak-Wellenlängen
(DSAP – Dual Spectral Area Pyrometry). Diese werden im Gegensatz zur Quotienten-
pyrometrie so gewählt, dass die aufgenommenen Signale von der Strahlungsreflexion
unterschiedlich stark beeinflusst werden. Mit Hilfe eines numerischen Verfahrens wird
das Signal von einer Peak-Wellenlänge verwendet, um das Signal der zweiten iterativ
zu korrigieren. Das Verfahren berücksichtigt nur eine einzige Fremdstrahlungsquelle, die
heißer als die zu messende Oberfläche sein muss.
Das rein numerische Verfahren von Douglas (1980), basierend auf der Bestimmung von
Einstrahlzahlen, ermöglicht die Betrachtung der gesamten Turbinenstufe. Diese besteht
vereinfachend aus zylindrischen Schaufeln, für die ein aus numerischen Rechungen, in ra-
dialer Richtung konstanter Temperaturverlauf aufgeprägt wird. Die Brennkammer wird
als eine Fläche konstanter Temperatur in der Eintrittsebene der Leitschaufeln modelliert.
Die Strahlungsreflexion aus Nabe und Gehäuse sowie die Mehrfachreflexion werden nicht
berücksichtigt. Mit diesem Verfahren wird für eine Brennkammertemperatur von 1473 K
ein Fehler von 25 K am Staupunkt und bis zu 60 K an der Druckseite der Leitschau-
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feln ermittelt. Das ähnlich aufgebaute Verfahren von Salden (1990) berücktsichtigt das
von Douglas (1980) vernachlässigte radiale Temperaturprofil der Schaufeln. Die Mehr-
fachreflexion sowie der Einfluß von Nabe und Gehäuse sind ebenfalls implementiert.
Die damit berechneten reflexionsbedingten Messungenauigkeiten liegen für einen Ge-
samtstrahlungspyrometer in der Großenordnung von 2, 5%. Das von Nickel et al. (2003)
entwickelte Verfahren basiert auf der Strahlenverfolgung innerhalb des Schaufelgitters.
Ausgehend von der mit einem Gesamtstrahlungspyrometer gemessenen Temperaturver-
teilung wird die reale Temperatur der Schaufeloberfläche iterativ berechnet. Daraus wird
ein Messfehler von maximal 50 K für ein mit TBC beschichtetes Leitrad bestimmt.
Numerische Methoden
Frühere Untersuchungen der thermischen Belastung von Turbinenschaufeln wie die von
Han et al. (1982) basieren auf FEM-Rechnungen, für die Randbedingungen aus einfa-
chen analytischen Ansätzen und empirischen Korrelationen gewonnen wurden. Mit der
Leistungserhöhung von Rechnersystemen wurden vermehrt CFD-Verfahren zur Herlei-
tung von Randbedingungen der Strömung eingesetzt. Hierbei differenziert man zwischen
gekoppelten und entkoppelten Verfahren, die sich hauptsächlich in der Anzahl der Ite-
rationen unterscheiden, für die die Randbedingung der Strömung anhand der aktuellen
Festkörpertemperatur neu bestimmt wird. Bei entkoppelten Verfahren werden diese nur
einmal definiert. Tietz (1991) entwickelte ein gekoppeltes Verfahren für konvektiv ge-
kühlte Turbinenschaufeln, das anhand eines modifizierten Grenzschichtverfahrens für
die Außenströmung und empirische Korrelationen für die Innenströmung sowohl die
Materialtemperaturverteilung als auch die aerodynamischen Größen in den Kühlkanä-
len ermittelt. Das ebenfalls gekoppelte Verfahren von Sun et al. (2010) ermöglicht die
instationäre Bestimmung von Materialtemperaturen bei Betriebspunktänderungen mit
guter Übereinstimmung mit experimentellen Daten. Hierfür wird die Strömung unter
der Annahme, dass der Einfluss von Instationaritäten aufgrund der geringen Zeitskala
vernachlässigbar ist, stationär behandelt, womit der Rechenaufwand minimiert wird.
Chaquet et al. (2011) verglichen ein gekoppeltes und ein entkoppeltes Verfahren zur
Anwendung in Turbinen-Statoren. Der Vergleich mit experimentellen Daten ergab Ab-
weichungen von bis zu 6, 5% für das gekoppelte und bis zu 11% für das entkoppelte
Verfahren, mit dem die Rechenzeit jedoch um den Faktor 5 kürzer war. Lewis und
Provins (2004) entwickelten ein entkoppeltes Verfahren für die Bestimmung von Tem-
peraturen in Rotor-Stator Kavitäten. Zur Definition der Randbedingungen führten sie
verschiedene CFD-Rechnungen der Strömung durch, für die die Wände des Festköpers
entweder adiabat waren oder ihnen eine konstante Temperatur aufgeprägt wurde. Letz-
tere Rechnungen lieferten den lokalen Wärmestrom an den Wänden. Nach Bestimmnung
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der Wärmeübergangszahlen anhand der adiabaten Wandtemperaturen und des lokalen
Wärmestroms, wurden Korrekturkoeffizienten eingeführt, die u.a. die Kühlluftaufhei-
zung der Strömung berücksichtigen. Der Vergleich mit Experimenten zeigte, dass der
Wärmeübergang unterschätzt wird. Kumar und Kale (2002) untersuchten anhand eines
entkoppelten Verfahrens den Einfluss der Wärmestrahlung auf die Schaufeltemperaturen
für Heißgastemperaturen bis 1500 K. Sie berechneten eine Erhöhung des Wärmeflusses
aufgrund der Wärmestrahlung von 8, 4% für eine unbeschichtete Schaufel. Unter Ver-
wendung einer TBC Beschichtung wurde diese auf 3, 4% reduziert.
Die numerische Berechnung des Wärmeübergangs unter Einbindung der Wärmelei-
tung im Festkörper erfolgt mit konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen (CHT –
Conjugate Heat Transfer). Solche Rechnungen wurden von Bohn und Tümmers (2003)
mit dem selbst entwickelten Simulationsprogramm CHT-Flow durchgeführt. Sie berech-
nenten den Testcase von Hylton et al. (1983) und konnten die Schaufeltemperaturen
mit einer Abweichung von 5% vorhersagen. York und Leylek (2003) berechneten den
gleichen Testcase konjugiert mit dem k-ǫ-Modell von Shih et al. (1995) und erziel-
ten eine Übereinstimmung der äußeren Temperaturverteilung der Schaufel innerhalb
von 10%. Verstraete et al. (2010) und Nowak und Wróblewski (2009) führten anhand
CHT-Rechnungen Optimierungen von Kühlsystemen bestehend aus radialen Bohrun-
gen durch. Sipatov et al. (2009) führten unter Verwendung des SST-Modells mit dem
Strömungslöser ANSYS-CFX zunächst eine instationäre Rechnung der Außenströmung
inklusive Rotor-Stator-Interaktion durch und berechneten separat die Innenströmung
des Mehrpassagen-Systems mit Turbulatoren und Filmkühlbohrungen konjugiert. Die
berechneten Oberflächentemperaturen wichen bis zu 100 K bzw. 13, 5% vom Experiment
ab. Eifel (2010) führte ausgehend von der in dieser Arbeit untersuchten Kühlungskon-
figuration eine Variation von Turbulatoren im Mehrpassagen-System durch. Anhand
der Analyse von Wärmeübergang und Schaufeltemperaturen konnte eine verbesserte
Innengeometrie identifiziert werden, die eine Steigerung der Kühleffektivität um 3, 7%
erzielte.
3.4 Einordnung der vorliegenden Arbeit
Die vorgestellten Forschungsarbeiten und Methoden bilden eine breite Grundlage zur
Auslegung von konvektiven Kühlsystemen in Gasturbinenschaufeln. Die allgemeine Vor-
gehensweise basiert auf die Vereinfachung von Geometrien und Randbedingungen, um
ausgewählte physikalische Phänomene gezielt zu untersuchen und die Erkenntnisse auf
die reale Maschine zu übertragen. Die Untersuchung von Kühlsystemen beschränkt sich
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vorwiegend auf ausgewählten Kanalabschnitten, womit der Einfluss von turbulenzstei-
gernden Geometrien isoliert analysiert und quantifiziert werden kann.
Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Entwicklung und Auswertung von expe-
rimentellen und numerischen Methoden zur Untersuchung der thermischen Belastung
einer nicht rotierenden, rein konvektiv gekühlten Turbinenschaufel. Das Turbinenschau-
felprofil entspricht dem einer realen Gasturbinenlaufschaufel. Die Geometrie des Kühl-
systems ist an den heutigen Stand der Technik für diese Kühlungstechnologie angelehnt.
Die Turbinenschaufel wird als Ganzes untersucht, womit die Bewertung des Kühlsys-
tems und nicht nur von einzelnen turbulenzsteigernden Geometrien ermöglicht wird.
Auf diese Weise beruht die thermische Belastung der Turbinenschaufel auf den Charak-
teristiken des Kühlsystems sowie der Außenströmung. Die Untersuchung erfolgt unter
realen Temperaturbedingungen und berücksichtigt die Wärmeleitung im Schaufelmate-
rial sowie den häufig vernachlässigten Einfluss der Wärmestrahlung im Heißgaspfad. In
der vorliegenden Arbeit werden somit alle Faktoren berücksichtigt, die die thermische
Schaufelbelastung in der realen Maschine beeinflussen.
Die zwei entwickelten numerischen Methoden ermöglichen die vollständige Analyse der
thermischen Schaufelbelastung mit einem unterschiedlichen Detaillierungsgrad sowie Re-
chenaufwand. Die Quantifizierung der Genauigkeit beider numerischen Methoden wird
anhand des Vergleichs mit den Experimenten erreicht. Diese dient als Grundlage für die
gezielte Wahl der jeweiligen numerischen Methode unter Beachtung der verschiedenen
Anforderungen an Detaillierungsgrad und Rechenaufwand, die während der Auslegung
von konvektiven Schaufelkühlsystemen gestellt werden.
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Gegenstand der vorliegenden Untersuchung ist eine rein konvektiv gekühlte Turbinen-
schaufel für den Einsatz in einer Industriegasturbine mittlerer Leistungsklasse. Das
Außenprofil entspricht dem einer vorgegebenen Turbinenlaufschaufel. Die Innengeome-
trie wurde basierend auf einer Literaturrecherche definiert und entspricht dem heutigen
Stand der Forschung für diese Kühlungstechnologie. Die Grundlagen über die verwende-
ten Turbulatoren im Hinblick auf die von ihnen hervorgerufenen strömungsmechanischen
Effekte und die dadurch erzielte verbesserte Wärmeübertragung wurden in Kap. 2.2.1
zusammengefasst.
4.1 Allgemeine Merkmale
Die Geometrie der untersuchten Schaufel, in Abb. 4.1 dargestellt, wurde aufbauend
auf den Arbeiten von Eifel (2010) definiert. Das Turbinenschaufelprofil wurde vom In-
dustriepartner ausgelegt und zur Verfügung gestellt. Das rein konvektive Kühlsystem
besteht aus einem Multipassagen-System mit zwei Kanälen im Vorderkantenbereich,
einem Plenum am Schaufelfuß und einem dritten Kanal an der Schaufelhinterkante.
Diese Innengeometrie entspricht der Basiskonfiguration aus Eifel (2010).
Bei der Definition der Schaufelgeometrie wurden die Fertigungsmöglichkeiten mit hit-
zebestängigem Stahl berücksichtigt. Als Herstellungsverfahren wurde das Direct Metal
Laser Sintering (DMLS) gewählt. Dieses innovative Verfahren bietet die Möglichkeit,
komplexe Geometrien mit hoher Freiheit zu gestalten und somit die Schaufel als Ein-
zelteil zu fertigen. Als Material wurde der vor kurzem im Markt eingeführte Werkstoff
MP1 der Firma EOS GmbH gewählt. Dieser Werkstoff ist eine Kobalt-Chrom-Legierung,
die speziell für DMLS entwickelt wurde und ihre Anwendung unter anderem im Turbi-
nenbau findet. Mit der maximalen Betriebstemperatur von 1423 K sowie seiner hohen
Festigkeit und Korrosionsbeständigkeit ist der Werkstoff MP1 optimal für den Einsatz
im vorliegenden Vorhaben geeignet (EOS (2008)).
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Schaufelfuß
Fußplatte
Kopfplatte
Plenum
Hinter-
kante
Vorderkanäle
(berippt)
Umlenkung
Pin Fin
Matrix
Kühlluft-
eintritte
Blattspitzen-
ausblasungen
VorderkanteHinterkanten-
ausblasung
(a) (b)
Eintritt 1Eintritt 2
Abb. 4.1: Außen- (a) und Innengeometrie (b) der Schaufel
4.2 Außenprofil
Das Außenprofil der Schaufel entspricht dem des Mittelschnitts einer Gasturbinenlauf-
schaufel und ist für die Untersuchungen in dem ebenen Heißgas-Gitterprüfstand aus
Kap. 5 zylindrisch ausgeführt. Der konstante Fillet-Radius von 2 mm ist für die Kopf-
und die Fußplatte gleich. Das Originalprofil wurde auf 2:1 skaliert, um der vorgegebenen
Kanalhöhe der Messstrecke im Prüfstand gerecht zu werden. Dadurch wird die Zugäng-
lichkeit für die Messungen verbessert. Die Kopf- und die Fußplatte dienen als Aufhän-
gung und Zentrierung in der Schaufelhalterung des Prüfstands. Die Geometrieparameter
des Schaufelprofils sind in Tab. 4.1 zusammengefasst. Die angegebenen Winkel sind auf
die Umfangskomponente bezogen (vgl. Abb. 5.5).
Tab. 4.1: Geometrieparameter des Schaufelprofils
Abschnitt Parameter
Zuströmwinkel β1 = 41, 3◦
Staffelungswinkel βs = 37◦
Abströmwinkel β2 = 166, 4◦
Höhenseitenverhältnis h/l = 1, 025
Teilungsverhältnis t/l = 0, 785
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4.3 Innengeometrie
Das rein konvektive Kühlsystem der Schaufel ist in Abb. 4.1b dargestellt. Das
Multipassagen-System besteht aus zwei Vorderkantenkanälen und einem Hinterkanten-
bereich. Der Haupteinlass der Kühlluft befindet sich im ersten Vorderkantenkanal, um
die Anforderung einer erhöhten Kühlung der hochbelasteten Vorderkante der Schaufel
zu erfüllen. Über die Umlenkung wird die Kühlluft in den zweiten Vorderkantenka-
nal geführt, der im Plenum des Schaufelfußes mündet. Dieser wird über einen zweiten,
kleineren Einlass mit Kühlluft versorgt. Vom Plenum aus wird die Kühlluft in den Hin-
terkantenbereich geführt. In diesem befindet sich die Hinterkantenausblasung, die als
Hauptaustritt für die Kühlluft dient. Zusätzlich befinden sich zwei Blattspitzenausbla-
sungen an der Umlenkung und eine dritte im Hinterkantenbereich. Die Kühlluft aus den
Blattspitzenausblasungen wird über eine Rückführung in den Heißgaspfad geleitet. Die
Geometrieparameter des Kühlsystems der Schaufel sind zusammendfassend in Tab. 4.2
aufgelistet.
Tab. 4.2: Geometrieparameter der Turbulatoren im Kühlsystem
Abschnitt Parameter Wert
Kanal 1 Seitenverhältnis AR = B/H = 2, 8
Rippenkonfiguration 45◦ angestellt, gekreuzt
20◦ geneigt mit Strömung
Rippenhöhe e/H = 0, 18
Rippenabstand P/e = 10
Blockade (Kanalquerschnitt) 26, 94%
Kanal 2 Seitenverhältnis AR = B/H = 1, 4
Rippenkonfiguration 45◦ angestellt, gekreuzt
20◦ geneigt mit Strömung
Rippenhöhe e/H = 0, 12
Rippenabstand P/e = 10
Blockade (Kanalquerschnitt) 28, 57%
Hinterkante Querabstand der Zylinder S/D = 3, 125
Längsabstand der Zylinder X/D = 1, 875
Höhe der Zylinder H/D = 1, 277 bis 0,504
Blattspitze 3 Ausblasungsbohrungen D = 2mm
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Beide Vorderkantenkanäle sind mit drei in 45◦ gekreuzten Rippen versehen, die in Strö-
mungsrichtung einen Neigungswinkel von 20◦ aufweisen. Der Rippenabstand P/e = 10
ist für beide Kanäle gleich, wobei die relative Rippenhöhe e/H jeweils 0,18 für den ers-
ten und 0,12 für den zweiten Kanal beträgt. Im Hinterkantenbereich befindet sich eine
Pin Fin Matrix mit konstantem Längsabstand X/D = 1,875 und Querabstand S/D =
3,125. Aufgrund der Konvergenz der Hinterkante der Schaufel variiert die relative Zy-
linderhöhe H/D zwischen 1,277 und 0,504. Die Geometrieparameter der Turbulatoren
wurden anhand einer ausführlichen Literaturrecherche in Eifel (2010) definiert. Ziel war
es, eine Basiskonfiguration des Kühlsystems zu definieren, die dem heutigen Techno-
ligiestandard entspricht. Das Kühlsystem soll, basierend auf den Erfahrungen aus der
Literatur, die bestmöchliche Kühlwirkung bei minimalem Druckverlust im Kühlsystem
unter Verwendungen der genannten Turbulatoren ermöglichen.
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Der Heißgas-Gitterprüfstand des Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschi-
nen der RWTH Aachen ist ein ebener Gitterwindkanal, der die Untersuchung von Tur-
binenschaufeln unter realen Temperaturbedingungen ermöglicht. Der Kern der Unter-
suchungen am Heißgas-Gitterprüfstand ist die Erfassung der Schaufeltemperatur un-
ter Verwendung unterschiedlicher Kühlungskonzepte bei bekannten Bedingungen im
Heißgaspfad. Eine Besonderheit dieses Prüfstands ist der Einsatz eines berührungs-
losen Messverfahrens zur Oberflächentemperaturerfassung, die Pyrometrie. Nach sei-
nem letzten Einsatz zur Untersuchung von filmgekühlten Turbinenleitschaufeln (Der-
rar (2005)), wurde der Prüfstand im Rahmen des hier vorgestellten Forschungsvorha-
bens für die Durchführung von Messungen an der konvektiv gekühlten Turbinenlauf-
schaufel aus Kap. 4 umgebaut. Des Weiteren wurde die gesamte Messtechnik sowie das
Datenerfassungs- und Auswertungssystem auf den heutigen Stand der Technik gebracht.
5.1 Auslegungsmerkmale
Eine Übersicht des Heißgas-Gitterprüfstands ist in Abb. 5.1 dargestellt. Dieser offene
Windkanal zeichnet sich durch eine kompakte Bauweise und eine Messstrecke aus, de-
ren Gestaltung an die Strömungsumlenkung des Schaufelgitters angepasst ist. Über die
Zuluftleitung ist der mit Kaltluft betriebene Prüfstand an die institutseigene Verdich-
teranlage angeschlossen. Nach der Einlaufstrecke erfolgt die Massenstrombestimmung
der Hauptströmung mit einem Venturirohr. Der nach dem Diffusor geschalteten Kom-
pensator dient dem Ausgleich der auftretenden thermischen Dehnungen. Stromab der
Brennkammer ist der Prüfstand zweischalig aufgebaut. Der innere Kanal bildet den Heiß-
gaspfad und führt das Heißgas aus der Brennkammer in das Schaufelgitter, während die
äußere Bypass-Strömung den Prüfstand kühlt. Das Übergangsstück dient zum Übergang
vom kreisförmigen zum rechtickigen Kanalquerschnitt. In der Beruhigungsstrecke wird
die Zuströmungsbedingung des Heißgases erfasst. In der Messstrecke befindet sich das
Schaufelgitter bestehend aus fünf konvektiv gekühlten Schaufeln. Die Messungen werden
auf die mittlere (Mess-)Schaufel beschränkt, da hier von periodischen Umströmungsbe-
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dingungen ausgegangen werden kann. Hinter der Messstrecke befindet sich eine Drossel,
vor der das Heißgas und die Bypass-Strömung vermischt werden. Die Abgasleitung führt
die Strömung in den Abgasschacht.
Zuluftleitung
Einlaufstrecke
Venturirohr
Diffusor
Kompensator
Brennkammer
Durchlauferhitzer
Abgasleitung
Verteiler
Drossel
Messtrecke
Beruhigungsstrecke
Strömungsumformer
Strömungsumformer
Strömungsgleichrichter
Abb. 5.1: Übersicht des Heißgas-Gitterprüfstands
Um die Anforderungen des Betriebspunktes einzuhalten, ist die Versorgung der Schau-
feln mit Kühlluft in zwei separate Druckluftleitungen aufgeteilt. Die Druckluftleitung,
die zur Messschaufel führt, ist mit einer kalibrierten Messblende versehen. Mit Hilfe des
nachgeschalteten Durchlauferhitzers der Fa. Conapp Apparatebau GmbH kann für diese
Schaufel die Kühllufttemperatur auf realitätsnahe Temperaturniveaus von Gasturbinen
aufgewärmt werden. Der Kühlluftmassenstrom der restlichen vier (Rand-)Schaufeln wird
mit einer separaten Messblende erfasst und im Verteiler in vier Teilmassenströme für
die einzelnen Randschaufel aufgeteilt. Die Regelung des Hauptmassenstroms über das
Druckniveau im Prüfstand erfolgt über einen zentralen Bypassschieber am Verdichter-
austritt in Kombination mit der Drossel in der Abgasleitung. Der Prüfstand ist für einen
maximalen Betriebsdruck der Verdichteranlage von 5,5 bar ausgelegt. Für die Auslegung-
stemperatur von THG = 1300 K ergibt sich jedoch für den Heißgaspfad ein maximaler
Betriebsdruck von 3 bar und ein maximaler Heißgasmassentrom von 1, 11 kg/s. Unter
diesen Bedingungen stellt sich einen Bypassverhältnis von 4,2:1 ein. Die Aufbereitung
der Kühlluft erfolgt über drei Sekundärversorgungsanlagen. Die Messchaufel wird von
einem Schraubenkompressor Airtower 19 der Fa. Kaeser GmbH mit einem maximalen
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Massenstrom von 0, 025 kg/s bei 4, 3 bar versorgt. Für die Randschaufel werden zwei
Schraubenkompressoren der Fa. Atlas Copco GmbH jeweils der Baureihe GA 15 und
GA 18 VSD verwendet. Beide Kompressoren versorgen parallel einen Drucklufttank, von
dem ein maximaler Massenstrom von 0, 07 kg/s bei einem Betriebsdruck von 4, 1 bar
schwankungsfrei entnommen werden kann. Die Einstellung des gewünschten Drucknive-
aus in den Druckleitungen erfolgt über elektrisch gesteuerte Drosselklappen vom Typ
D4F der Fa. Sauter AG.
5.2 Prüfstandskomponenten
5.2.1 Zulaufstrecke
Die Zulaufstrecke besteht aus den Komponenten zwischen der Zuluftleitung und dem
Kompensator (Abb. 5.1). Diese wurde im Rahmen des vorliegenden Vorhabens mo-
difiziert. Die Zuluftleitung erzeugt aufgrund der vorhandenen Querschnittsreduzierung
und der zweifachen 90◦-Krümmung eine sehr starke Drallkomponente, was eine Ver-
lagerung des Strömungskerns in der Rohrleitung zur Folge hat. Um diese Einlaufstö-
rung im Hinblick auf die Massenstrombestimmung im Venturirohr zu minimieren, ist
ein Sprenkle-Strömungsumformer vor der Einlaufstrecke des Venturirohrs installiert,
der ursprünglich nach DIN EN ISO 5167-1 (2004) ausgelegt und auf Empfehlung der
Physikalisch-Technischen Bundesanstalt (PTB) modifiziert wurde. Die Einlaufstrecke
und das Venturirohr sind unter Einhaltung von DIN EN ISO 5167-4 (2004) in Hsu
(2008) ausgelegt worden. Zur Erfassung der Strömungsgrößen in der Ebene vor dem
Venturirohr werden statische Wanddruckbohrungen und eine Kombinationssonde nach
Ernst (2010) verwendet. Im Diffusor erfolgt die Verzögerung der Strömung für die Er-
zeugung eines für die Verbrennung günstigen Zustands. Vor dem Diffusor befindet sich
ein zweiter modifizierter Sprenkle-Strömungsumformer, mit Hilfe dessen die im 180◦-
Bogen erzeugten Sekundärströmungen reduziert werden. Nach dem Diffusor wird der
Strömung der restliche Drall mit einem Strömungsgleichrichter entnommen.
5.2.2 Brennkammer
Die verwendete Brennkammer zur Erzeugung des Heißgases besteht aus einem Flamm-
rohr des Flugtriebwerks von Typ Pratt & Whitney JT8D. Das Flammrohr verfügt über
eine Kraftstoffdüse mit zwei Kraftstoffzufuhren (engl.: “Standard Duplex Fuel Nozzle”),
bei der die Zerstäubung allein durch den Vordruck in der Kraftstoffleitung erzeugt wird.
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Aufgrund des Betriebszustands im Versuch, der in Kap. 5.4 näher erläutert wird, wird ge-
mäß Papathakos und Jones (1973) lediglich die primäre Kraftstoffzufuhr verwendet. Die
Verbrennung findet ohne Vormischung über eine Diffusionsflamme (Bräunling (2009),
Peters (2007)) statt. Im Übergangsstück zwischen der Brennkammer und der Beruhi-
gungsstrecke erfolgt der Übergang vom kreisförmigen zum rechteckigen Querschnitt des
ebenen Schaufelgitters. In Abb. 5.2 ist die Brennkammer des Prüfstands einschließlich
Zündvorrichtung dargestellt. Die Brennkammer kann mit Kerosin oder Dieselkraftstoff
aus zwei separaten Kraftstofftanks betrieben werden. Die Versuche im Rahmen der vor-
liegenden Arbeit wurden mit Dieselkraftstoff durchgeführt. Der Kraftstoffvolumenstrom
V˙Br wird mit einem Turbinendurchflusszähler bestimmt und mit einem Bypassventil ein-
gestellt. Die Kontrolle des Einspritzdrucks erfolgt mit Manometern. Für die Zündung
der Brennkammer ist eine Zündvorrichtung seitlich angebracht, die während der Inbe-
triebnahme des Prüfstands konstruktiv modifiziert und mit einem gesonderten Kraft-
stoffkreislauf einschließlich Treibstoffpumpe und -behälter ausgestattet wurde. Dadurch
können der Hauptbrenner und die Zündvorrichtung während des Zündvorgangs unab-
hängig voneinander eingestellt werden.
A
A
A - A
Messstrecke
Beruhigungsstrecke
(ohne Instrumentierung)
Übergangsstück
Flammrohr
Kraftstoffdüse
Kraftstoffzufuhr
Zündvorrichtung
Brennkammer
Abb. 5.2: Aufbau der Brennkammer mit Zündvorrichtung
5.2.3 Beruhigungsstrecke
Unmittelbar vor der Messstrecke und 570 mm stromab der Austrittsebene des Flamm-
rohrs befindet sich die Beruhigungsstrecke. Diese verfügt über einen in der Höhe tra-
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versierbaren Sondenkamm bestehend aus drei wassergekühlten Totaldruck- und Total-
temperatursonden (Kap. 5.3.1). Die Traversierung wird über einen Schrittmotor mit
der maximalen Auflösung von 1, 5 · 10−2 mm gesteuert. Die mittlere Sonde steht in der
Kanalmitte auf Höhe der Vorderkante der Messschaufel, während die seitlichen Sonden
mit einen Abstand von 40 mm in Umfangsrichtung von der mittleren Sonde platziert
sind. Der Sondenkamm deckt den Bereich von zwei Teilungen des Schaufelgitters ab.
Die Beruhigungsstrecke inklusive Instrumentierung ist in Abb. 5.1 abgebildet.
Mit Hilfe der Traversierung des Sondenkamms wird das Brennkammerprofil, das in
Kombination mit den drei statischen Wanddruckbohrungen 35 mm stromauf den Ein-
trittszustand der Heißgasströmung in das Schaufelgitter definiert, gemessen. Aus diesen
Messgrößen und der bekannten Kanalgeometrie kann anhand der gasdynamischen Glei-
chungen die Heißgasströmung vollständig beschrieben werden.
8
0
162
Traversiereinheit
Sondenkamm
Sonden
Wanddruckbohrungen
Bypass
Heißgas
(a) (b)
Abb. 5.3: Beruhigungsstrecke mit Instrumentierung
a) Innerer Kanal mit Instrumentierung (isometrisch)
b) Übersicht der Beruhigungsstrecke (Vorderansicht)
5.2.4 Messstrecke
In Abb. 5.4 ist die Messstrecke dargestellt. Zur besseren Übersicht sind die Kühl-
luftleitungen der Schaufeln nicht abgebildet. Die Messstrecke besitzt entsprechend der
Beruhigungsstrecke einen rechteckigen Querschnitt mit einer Fläche von 80 mm ×
162 mm. Die fünf gekühlten Schaufeln sind im Schaufelgitter gemäß Abb. 5.5 in der
Teilung von t = 61, 3 mm angeordnet. Das Schaufelgitter ist um den Zuströmwinkel β1
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der Schaufel (siehe Kap. 4.2) in Strömungsrichtung gekippt, um eine inzidenzfreie An-
strömung zu gewährleisten. In der Messstrecke ist eine wassergekühlte 3-Loch-Keilsonde
(Nachlaufsonde) zur Untersuchung der Abströmbedingungen eingebracht. Aus den da-
mit gemessenen Größen lassen sich Aussagen über den Abströmwinkel in Umfangsrich-
tung und über den Totaldruck im Nachlauf des Schaufelgitters treffen. Zudem besitzt
die Messstrecke drei Messpositionen für die Traversierung der Infrarot(IR)-Sonden, die
zur Anwendung der Pyrometrie am Prüfstand gemäß Kap. 6 erforderlich sind.
IR-Sonden
Nachlaufsonde
Wärmeisolierung
(Kopfplatte)
Wärmeisolierung
(Fußplatte)
Wärmeisolierung
(Schaufelfuß)
Schaufelgitter
Messschaufel
Eintrittskanal
Austrittskanal
(a) (b)
Randschaufel
Abb. 5.4: Übersicht der Messstrecke des Heißgas-Gitterprüfstands
a) Innerer Kanal mit Wärmeisolierung (isometrisch)
b) Übersicht der Messstrecke (Draufsicht)
Alle fünf Schaufeln sind im Vorder- und Hinterkantenbereich mit jeweils fünf Wandruck-
bohrungen an der Fußplatte zur Erfassung der statischen Druckverteilung am Gitterein
und -austritt versehen. Diese liegen jeweils 4, 7 mm stromauf des Staupunkts und 2, 8 mm
stromab der Hinterkante. Zudem verfügen die drei mittleren Schaufeln über Bohrungen,
die die Instrumentierung mit Thermoelementen ermöglichen. Für die Versuche im Rah-
men der vorliegenden Arbeit wurde lediglich die Messschaufel instrumentiert. Die zwei
äußeren Schaufeln des Gitters besitzen keine Instrumentierungsbohrungen für Thermo-
elemente. Die Kopf- und Fußplatte aller Schaufeln sowie der Schaufelfuß der Messschau-
fel werden mit dem Isolierstoff Thermtextil R© NV1100 der Fa. AGK isoliert. Hierbei
handelt es sich um ein Glasfasertextil aus chemisch veredelter Quarzglasfaser, das eine
sehr geringe Wärmeleitfähigkeit (λNV 1100 = 0, 39 W/mK) besitzt. Durch die Isolierung
wird der Wärmestrom aus der Bypass-Strömung in die Kopf- und Fußplatte um 98, 3 %
reduziert. Am Schaufelfuß wird dieser nahezu vollständig gedämmt.
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Abb. 5.5: Bezeichnungen im Schaufelgitter
Die Fertigung der Schaufeln mit Direct Metal Laser Sintering (DMLS) wurde mit den
äußeren Schaufeln des Gitters eingeleitet. Aufgrund der fertigungsbedingten hohen ther-
mischen Spannungen und der unsymmetrischen Geometrie des Bauteils lagen die Form-
und Maßhaltigkeit außerhalb der vorgegebenen Werte. Die maximalen Abweichungen
liegen im Bereich des Schaufelfußes. Innerhalb des Heißgaspfads betragen die Abwei-
chungen an den Deckbändern maximal 0, 75 mm. Die Abweichungen am Schaufelpro-
fil liegen unterhalb von 0, 35 mm. Diese Abweichungen liegen nach Skalierung auf die
reale Größe der Schaufel in der Gasturbine innerhalb der Fertigungsgenauigkeiten des
Industriepartners. Die Oberflächengüte des Schaufelblatts war ungleichmäßig und die
vorgesehenen Instrumentierungsbohrungen waren teilweise durch Materialanhäufungen
bedeckt. Aus diesem Grund wurde für die restlichen drei Schaufeln der Durchmesser
der Instrumentierungsbohrungen erhöht. Hierfür musste das Schaufelprofil um 0, 7 mm
aufgedickt werden, um die benötigte minimale Wandstärke einzuhalten. Die erforderte
Maßgenauigkeit der Instrumentierungsbohrungen wurde durch nachträgliches Bohrero-
dieren erreicht. Um die Oberflächengüte zu erhöhen, wurden die restlichen drei Schaufel
mit Aufmass im Vorderkantenbereich gesintert, auf Maß gefräst und nachträglich sand-
gestrahl. Die Oberflächen der Kühlkanäle innerhalb der Schaufel, die eine sehr hohe
Rauhigkeit aufweisen, konnten nicht beeinflußt werden.
5.3 Erfassung und Auswertung der Messdaten
Alle am Heißgas-Gitterprüfstand erfassten Messgrößen sind stationär, was nach der
Überlegungen aus Kap. 2.1.4 für die Untersuchung der thermischen Belastung der vorlie-
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genden Gasturbinenschaufel im stationären Betrieb ausreichend ist. Im Rahmen dieser
Arbeit werden keine Messungen mit der Pyrometrie-Messkette präsentiert, da der Mess-
fehler in den hier untersuchten Betriebspunkten aufgrund des niedrigen Temperaturni-
veaus der Schaufel hoch ist. Die Auslegung und Grenzen dieses Verfahrens inklusive einer
detaillierten Fehlerabschätzung werden in Kap. 6 getrennt behandelt, als Vorschlag für
die nachfolgende Messkampagne am Prüfstand.
5.3.1 Messebenen und verwendete Messtechnik
Aufbauend auf die vorangegangene Beschreibung der Beruhigungs- und der Messstrecke
zeigt Abb. 5.6 die Messebenen, die für die numerischen Untersuchungen (siehe Kap. 7)
zur Beschreibung des Heißgaspfads von Bedeutung sind. Diese sind die Messpositio-
nen im Heißgaspfad an der Beruhigungsstrecke (BSH), die fünf Wanddruckbohrungen
am Gitteraustritt (GA) der Messschaufel und die Position der Nachlaufsonde (NLS).
Die Messebenen am Venturirohr werden an dieser Stelle nicht berücksichtigt, denn das
Venturirohr liefert komplementäre Daten zur Überwachung des Prüfstands.
87
529
Ebene GA
Ebene NLS
Ebene BSH
Abb. 5.6: Übersicht der Messstrecke des Heißgas-Gitterprüfstands
Die Ebene BSH ist mit drei wassergekühlten Totaldruck- Totaltemperatursonden be-
stückt. Die Sondenart ist in Abb. 5.7a dargestellt. Diese Sonden verfügen jeweils über
ein Thermoelement vom Typ N (φ = 1 mm). Der Sondenkopf besitzt einen Durchmes-
ser von 4,9 mm und ist eine Sonderanfertigung aus Oxidkeramik (99, 5 % Al2O3) von
der Fa. Ceratec GmbH. Die hohe Temperaturbeständigkeit der gewählten Oxidkera-
mik (bis 2000 K) ermöglicht die Ausführung des Sondenkopfs als ungekühltes Bauteil.
Der Sondenkopf ist mit dem Keramikkleber Thermoguss 2000 R© an den Sondenschaft
geklebt. Zur Gewährleistung der Qualität der Temperaturmessung ist am Sondenkopf
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eine Entlastungsbohrung (φ = 1, 2 mm) eingebracht, die einen ständigen Austausch vom
Fluid am Sondenkopf ermöglicht. Im Rahmen der Inbetriebnahme des Prüfstands wurde
über eine Kühlwasservariation bestätigt, dass das Kühlwasser den erfassten Temperatur-
wert nicht beinflusst. Die Entlastungsbohrung am Sondenkopf löst eine Verfälschung in
der Totaldruckmessung aus. Um diese zu quantifizieren, wurden Referenzmessugen am
institutseigenen Freistahl im relevanten Machzahl-Bereich zwischen 0,05 und 0,2 durch-
geführt, aus denen ein Korrekturfaktor für den Totaldruck bestimmt wurde. Aufgrund
des geringen Machzahl-Niveaus in der Beruhigungsstrecke wird kein Recovery-Faktor
für die Temperaturmessung berücksichtig. Die Höhentraversierung der Totaldruck- To-
taltemperatursonden erfolgt in 2 mm−Schritten, woraus sich ein Messgitter mit 39× 3
Punkten ergibt.
(a) (b)
Abb. 5.7: Übersicht der verwendeten wassergekühlten Sonden
a) Totaldruck- Totaltemperatursonde (Beruhigungsstrecke)
b) 3-Loch-Keilsonde (Nachlaufsonde)
In der Ebene NLS 87 mm stromab der Hinterkante der Messchaufel ist die wasserge-
kühlte 3-Loch-Keilsonde in Abb. 5.7b zur Untersuchungen des Nachlaufs auf mittlere
Kanalhöhe montiert. Der Sondenkopf hat einen Durchmesser von 6 mm. Der Durch-
messer der Druckbohrungen beträgt 0, 4 mm. Zur Überprüfung ihrer Güte und um
Fertigungsfehler aufgrund ihrer komplexen Bauweise auszuschließen, wurde die Sonde
am Freistrahl des Institutes im Machzahl-Bereich zwischen 0,1 und 0,9 kalibriert. Eine
Beschreibung der Prozedur der Kalibrierung ist in Walraevens (2000) gegeben. Aus der
Kalibrierung wurde für die Sonde ein zulässiger Winkelbereich −9◦ < α < 9◦ in Um-
fangsrichtung festgelegt, für den die Sonde einsatzfähig ist. Ziel jeder Kalibrierung ist
es, die bekannten Werte einer Referenz (Freistrahl) den Ausgangssignalen der eingesetz-
ten Sonde zuzuordnen. Grundvoraussetzung hierfür ist die Ähnlichkeit der Strömung
zwischen der Kalibrierung und dem Versuch. Die Strömungsform der Sondenumströ-
mung, die das Ablöseverhalten der Sonde definiert und somit die Druckmessung über
pneumatische Sonden beeinflusst, wird durch die Reynoldszahl charakterisiert (Willin-
ger (2007)). Aufgrund der hohen Differenz von Druck und Temperatur zwischen der
Kalibrierung und dem Versuch wird im vorliegenden Fall die Reynoldsähnlichkeit der
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Strömung nicht eingehalten. Zusätzlich ist die Umrechnung der Machzahl von der Kali-
brierung auf die Versuchsbedingungen nicht möglich, da in dieser Messebene des Prüf-
stands keine Temperaturmessstelle vorgesehen ist, die für die Bestimmung der Schall-
geschwindigkeit erforderlich ist. Eine Abschätzung der Temperatur an der Ebene NLS
wird dadurch erschwert, dass die Temperatur in der Abströmung des Schaufelgitters
aufgrund der Hinterkantenausblasung sehr inhomogen ist. Aus diesen Gründen werden
die Werte aus der Kalibrierung nicht zur Auswertung verwendet. Die Kalibrierung der
Sonde dient allein der Beurteilung der Sonde im Hinblick auf die Winkelabhängigkeit.
Die Sonde wird in regelmäßigen Zeitabständen nachkalibriert, um zu gewährleisten, dass
diese sich nicht aufgrund von Rußablagerungen verändert hat bzw. dass die Druckboh-
rungen nicht verstopft sind. Im Versuch wird die Sonde mit Hilfe der Druckdifferenz
aus den seitlichen Druckbohrungen für eine inzidensfreie Anströmung ausgerichtet. Der
gemessene Wert aus der mittleren Druckbohrung entspricht dem Totaldruck der Ebe-
ne. Für das im Rahmen dieser Arbeit auftretende Machzahl-Niveau an der Ebene NLS
ist kein Korrekturfaktor für den Totaldruck erforderlich. Die festgestellen Abweichungen
zwischen dem gemessenen Totaldruck an der Sonde und dem eingestellten Totaldruck im
Freistrahl liegen innerhalb der Unsicherheit des Drucksensors am Prüfstand aus Kap. 5.5.
Für die Betriebspunkteinstellung der Kühlluft anhand der Reynoldszahl sind zusätzlich
zum Kühlluftmassenstrom die Temperatur und der Druck am Eintritt in die Schaufel er-
forderlich. Der Kühlluftmassenstrom der Messschaufel wird mit einer kalibrierten Mess-
blende nachDIN 19205-1 (1988) der Fa. Tetratec Instruments bestimmt. Für die Bestim-
mung von Druck und Temperatur ist das selbstentwickelte Messrohr aus Abb. 5.8 in
der Messstrecke installiert. Im Messrohr sind drei Wanddruckbohrungen und eine Tem-
peraturmessstelle in der Ebene MSR eingebracht. Diese befindet sich 460 mm stromauf
des tatsächlichen Eintritts der Kühlluft in die Schaufel. Eine getrennte Messung direkt
an den jeweiligen Eintritten ist aufgrund der mangelnden Zugänglichkeit nicht möglich.
Die Temperaturmessung erfolgt mit einem Thermoelement vom Typ K (φ = 1 mm).
Der Eintritt 1 versorgt den Haupteinlass am ersten Vorderkanten-Kanal und der Ein-
tritt 2 den zweiten kleineren Einlass am Schaufelfuß. Die Erfassung des Drucks für die
restlichen vier Schaufeln erfolgt direkt am Verteiler aus Abb. 5.1. Der Kühlluftmassen-
strom für diese Schaufel wird mit einer Messblende nach DIN EN ISO 5167-2 (2004)
bestimmt. Als Kühllufteintrittstemperatur wird der in der Messblende gemessenen Wert
angenommen.
Die Steuerung der Messung, die Betriebsüberwachung und die Betriebssicherheit werden
über getrennte Messrechner durchgeführt. Die Steuerung der vordefinierten Messaufgabe
sowie das Schreiben von Messdaten in eine Datei wird zentral verwaltet. Die Kommuni-
kation zwischen den unterschiedlichen Messrechnern wird über eine Netzwerkverbindung
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Wellenschlauch
Thermoelement
starre Leitung
Eintritt 1
Eintritt 2 Wanddruckbohrung
Ebene MSR
Abb. 5.8: Messstellen für die Kühlluft der Messschaufel (Messrohr)
(TCP/IP) hergestellt. Der Durchlauferhitzer besitzt ein getrenntes Steuerungssystem,
das von einem Prozessregler vom Typ Eurotherm 3508 der Fa. Invensys Systems GmbH
geregelt wird. Der Prüfstand verfügt über 39 Temperaturmessstellen. Für Temperatu-
ren unterhalb von 700 K werden Thermoelementen vom Typ K verwendet. Die einzige
Ausnahme hierbei bildet die Temperaturmessstelle am Venturirohr, an der ein Wieder-
standsthermometer (NTC, PT100) eingesetzt wird. Für den oberen Temperaturbereich
bis 1400 K werden ausschließlich Thermoelemente vom Typ N benutzt. Alle Tempera-
turwerte werden mit einer Datenerfassungs- und Schaltereinheit Modell 34970A der Fa.
Agilent Technologies über zwei 20-Kanal-Ankermultiplexer-Module vom Typ 34901A
erfasst. Die Druckerfassung erfolgt mit einem Druckmessgerät vom Typ Netscanner-
System 9816 der Fa. Pressure System Integration (PSI). Es werden drei Module mit un-
terschiedlichen Druckbereichen (30 psi, 75 psi und 125 psi) benötigt. Als Referenzdruck
dient der Umgebungsdruck, der mit dem Druckmodul 9032 PSI ebenfalls der Fa. PSI
ermittelt wird. Die Erfassung von Differenzdrücken (Wirkdruck) am Venturirohr und an
der Messblende der Messschaufel erfolgt über das Präzisions-Druckmessgerät CPG2500
von Mensor Co. Für die Steuerung der Schrittmotoren wird eine am Institut entwick-
lete Schrittmotorensteuerung (SMS) nach IST (1990) verwendet. Die Steuerungs- und
Messprogramme für die oben genannten Geräte sowie die Programme zur Verwaltung,
Betriebsüberwachung und Betriebssicherheit wurden mit dem kommerziellen Programm
LabView Version 10 nach Honke (2010) neu geschrieben. Alle genannten Messgeräte
wurden im Rahmen dieses Vorhabens neu beschafft.
5.3.2 Instrumentierung der Messschaufel
Die Erfassung von Temperatur und Druck am Schaufelgitter beschränkt sich auf die
mittige Messschaufel. Die Messschaufel verfügt über neun Thermoelemente im Mittel-
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schnitt (MS), wie in Abb. 5.9a gezeigt wird. Diese sind über den Umfang verteilt und
liefern die äußere Wandtemperatur der Schaufel. Die Messstellen der Thermoelemente
(φ = 1 mm) liegen in einem Normalabstand von 0,75 mm von der heißgasseitigen Wand
der Schaufel. Die Fußplatte (FP) ist gemäß Abb. 5.9b mit fünf Messstellen für Ther-
moelemente (φ = 0, 5 mm) mit 0, 5 mm Normalabstand von der heißgasseitigen Wand
bestückt. Diese dienen der Temperaturüberwachung während des Versuchs. Zudem sind
fünf Wanddruckbohrungen jeweils am Gittereintritt (GE) und am Gitteraustritt (GA)
vorgesehen, wie in Kap. 5.2.4 bereits eingeführt. An dieser Stelle wird auf die einzel-
nen Bezeichnungen der Druckmessstellen verzichtet, da für die Auswertung der Daten
lediglich der Mittelwert an der Messebene verwendet wird. Die Temperaturmessstellen
an der Kopfplatte (Temperaturüberwachung) sind analog zur Fußplatte positioniert.
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(a) (b)
Abb. 5.9: Positionen der Messstellen zur Schaufelinstrumentierung
a) Positionen der Thermoelemente im Mittelschnitt
b) Messstellen an der Fußplatte (Draufsicht)
In Abb. 5.9a sind die Bezeichnungen zur Normierung des Schaufelprofils über die Lauf-
länge s angegeben. Diese sind auf den Staupunkt (SP) bezogen und werden in Kap. 8 zur
Auswertung der Ergebnisse verwendet. Die normierten Positionen der Thermoelemente
im Mittelschnitt sind in Tab. 5.1 aufgelistet.
Tab. 5.1: Normierte Positionen der Thermoelemente im Mittelschnitt
Pos. MS1 MS2 MS3 MS4 MS5 MS6 MS7 MS8 MS9
s/l −0, 85 −0, 58 −0, 37 −0, 21 0 0, 27 0, 54 0, 88 1, 26
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5.3.3 Verarbeitung von Betriebsdaten
Der Betriebspunkt des Prüfstands wird anhand der Mach-Zahl und der Reynolds-Zahl
eingestellt. Als Betriebstemperatur des Heißgaspfads wird im Versuch der Wert aus der
Kanalmitte an der Ebene BSH zugrunde gelegt. Ist die gewünschte Heißgas-Temperatur
TBSH erreicht, wird durch Variation des Druck-Niveaus gemäß Kap. 5.1 die Zuström-
Mach-Zahl MBSH eingestellt. Diese wird in Abhängigkeit des Mittelwerts vom Total-
druck pt,m,BSH und statischen Druck pm,BSH in der Messebene BSH sowie vom Isentro-
penexponent κHG ermittelt. Letzterer wird aus der spezifischen Wärmekapazität cp,HG
und der spezifischen Gaskonstante RHG des Heißgases berechnet. Hierfür wird cp,HG
in Abhängigkeit der mittleren statischen Heißgastemperatur Tm,BSH und des relativen
Brennstoff – Luftverhältnisses λBr = (m˙L/m˙Br)aktuell/(m˙L/m˙Br)st nach dem Verfahren
von Heywood (1988) bestimmt. Nach diesem wird für die einzelnen Reaktionprodukte
aus der Verbrennung eine spezifische Wärmekapazität cp,HG,i mit Hilfe eines Polyno-
mialansatzes 4. Ordnung in Abhängigkeit von Tm,BSH berechnet. Die Werte für die
Polynomkoeffizienten stammen aus Tabellen, die im Rahmen des NASA equilibrium
programs berechnet wurden. Der Einfluß von λBr wird über die gewichtete Summe der
spezifischen Wärmekapazitäten cp,HG,i berücksichtigt. Zu diesem Zweck wird der molare
Anteil ni der Reaktionsprodukte unter der Annahme einer vollständigen stöchiometri-
schen Verbrennung in der Primärzone der Brennkammer nach
CaHb +
(
a+
b
4
)
(O2 + 3, 773N2) = aCO2 +
b
2
H2O + 3, 773
(
a+
b
4
)
N2 (5.1)
bestimmt. Die Reaktionsgleichung Gl. (5.1) wird für Dieselkraftstoff der allgemeinen
Zusammensetzung C10,8H18,7 (a = 10, 8; b = 18, 7) gelöst. Mit der Zusammensetzung
und dem bekannten λBr werden die Molmasse MHG und die spezifische Gaskonstante
RHG des Heißgases bestimmt. Das Brennstoff-Luftverhältnis λBr ist über den Heißgas-
massenstrom von κHG abhängig. Aus diesem Grund wird κHG iterativ berechnet.
Die Reynolds-Zahl an der Messebene BSH wird aus der Sehnenlänge l der Schaufel, der
Geschwindigkeit uBSH und der kinematischen Viskosität νHG des Heißgases mit
ReBSH =
l uBSH
νHG
(5.2)
bestimmt. Die Geschwindigkeit uBSH ergibt sich aus MBSH , wobei die Schallgeschwin-
digkeit des Heißgases aus der mittleren statischen Temperatur Tm,BSH und RHG berech-
net wird. Die Temperatur Tm,BSH wird mit Hilfe der erweiterten Isentropenbeziehungen
aus der mittleren gemessenen Totaltemperatur Tt,m,BSH und MBSH bestimmt. Die in
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Gl. (5.2) enthaltene kinematische Viskosität νHG wird aus der Korrelation nach Hey-
wood (1988)
νHG =
3, 3 · 10−7 T 0,7m,BSH
1 + 0, 027φ
(5.3)
in Abhängigkeit von Tm,BSH und vom Brennstoffverhältnis φ = 1/λBr gewonnen. Die
theoretische Grundlage für diese Korrelation ist in Hirschfelder et al. (1954) beschrieben
und basiert auf den Gastransporteigenschaften von Verbrennnungsgasen.
Der Zustand der Gitterabströmung in der Ebene GA wird anhand der isentropen Mach-
Zahl Mis,GA und der isentropen Reynolds-Zahl Reis,GA nach folgenden Gleichungen er-
mittelt:
Mis,GA =
√√√√√√ 2
κHG − 1


(
pt,m,BSH
pm,GA
)κHG−1
κHG
− 1

 (5.4)
Reis,GA =
√
κHG
RHG
l ρHG
νHG
pm,GAMis,GA√
Tt,m,HG
√
1 +
κHG − 1
2
M2is,GA (5.5)
Der Isentropenexponent κHG und die kinematische Viskosität νHG werden zwischen
Gitterein und -austritt als konstant angenommen. Die Dichte ρHG des Heißgases wird
mit der idealen Gasgleichung aus den Werten der Ebene BSH bestimmt. Der Grund für
die Annahme von kostanten Stoffwerten des Heißgases ist die fehlende Kenntnis über
das Temperaturfeld am Gitteraustritt, an der keine Temperaturmessung vorgesehen ist.
Aufgrund der Verwendung von kostanten Stoffwerten im Heißgas wird Reis,GA minimal
unterschätzt.
Der Betriebspunkt für die Kühlluft der Schaufeln wird anhand der Reynolds-Zahl nach
Re =
dh,E m˙KL
AE µ
(5.6)
eingestellt. Die geometrischen Parameter dh,E und AE ergeben sich aus den Abmessun-
gen der Schaufel, wobei die Eintritte 1 und 2 in einem einzigen Eintritt E zusammenge-
fasst werden. Die dynamische Viskosität µ wird mit dem Gesetz nach Sutherland (1893)
µ (T )
µ0
=
(
T
T0
)3/2 T0 + S
T + S
(5.7)
bestimmt. Für die Anwendung von (5.7) mit Luft bei der Bezugstemperatur T0 = 280K
beträgt die Bezugsviskosität µ0 = 1, 75 · 10−5 kg/ms. Die Sutherland-Konstante hat
nach Jischa (1982) für die vorliegende Anwendung mit Luft den Wert S = 110K.
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Maßgebend für die Konstanz der Betriebspunkteinhaltung ist eine konstante Eintritts-
temperatur der Strömung in die Brennkammer. Diese wird durch eine Warmlaufphase
vor der Zündung erreicht. Nach erfolgter Einstellung des Betriebspunktes schwanken die
Heißgastemperatur und der statische Druck in der Beruhigungsstrecke jeweils um ma-
ximal ±6, 4 K (±0, 65 %) und ±516 Pa (±0, 26 %). Die Kühllufttemperatur TMSR der
Messschaufel ist innerhalb der Messunsicherheit der Messkette konstant. Die Schwan-
kungen der Betriebspunktparameter und der Brennkammerprofile sowie die Wieder-
holbarheit der Betriebspunkteinstellung liegen innerhalb der in Kap. 5.5 berechneten
Messunsicherheiten. Der relevante Heißgastemperaturbereich für die Untersuchung der
konvektivgekühlten Schaufel beträgt 1073 K ≤ THG ≤ 1273 K. Für diese Temperatur-
spanne ist in Tab. 5.2 der Betriebsbereich des Prüfstands wiedergegeben. Die Größen-
ordnung des oberen Betriebsbereichs des Prüfstands entspricht dem der Gasturbine des
Projektpartners.
Tab. 5.2: Betriebsbereich des Heißgas-Gitterprüfstands
Größe Heißgas Kühlluft MS
M [−] BSH: 0, 08− 0, 17 MSR: < 0, 3
GA: 0, 25− 0, 62
Re [−] BSH: 45 · 103 − 141 · 103 MSR: 0− 65 · 103
GA: 145 · 103 − 446 · 103
m˙max [kg/s] 1,11 0,03
pmax [Pa] 3 · 105 4, 3 · 105
T [K] 1073− 1273 293− 573
In der vorliegende Arbeit wird der Betriebsbereich mit niedrigen Mach- und Reynolds-
Zahlen untersucht (vgl. Tab. 8.1). Für diesen tritt aufgrund des geringen eintretenden
Luftmassenstroms in die Brennkammer (0, 42 ≤ m˙BSH ≤ 0, 45kg/s) eine ausgeprägte
Koksbildung im Bereich der Kraftstoffdüse auf. Diese ist auf eine unzureichende Mi-
schung der Luft mit dem zerstäubten Kraftstoff zurückzuführen, die beim Betrieb der
Brennkammer weit außerhalb ihres Auslegungspunkts auftritt. Die Brennkammer wur-
de deshalb während der Untersuchung des genannten Betriebsbereiches in regelmäßi-
gen Zeitabständen demontiert und gereinigt. Bei Versuchen im oberen Betriebsbereich
(1 ≤ m˙BSH ≤ 1, 07 kg/s) des Prüfstands wird die Brennkammer gemäß der Angaben
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von Papathakos und Jones (1973) in Triebwerksleerlauf (Idle) betrieben. Unter diesen
Bedingungen treten diese Problemen nicht auf.
5.5 Fehlerabschätzung
Die quantitative Beurteilung einer Messgröße kann erst nach der Durchführung einer
Fehleranalyse erfolgen. Bei der experimentellen Bestimmung von physikalischen Größen
treten unvermeidliche Messfehler auf, die die Differenz zwischen dem wahren Wert der
Messgröße und dem Messwert selbst darstellen. Neben zufälligen Fehlern, die von nicht
kontrollierbaren Ereignissen während der Messung verursacht werden, sind die syste-
matischen Fehler die Folge einer ungenauen Kalibrierung der Messgeräte oder sind auf
das Prinzip und den Aufbau der Messkette (Nitsche und Brunn (2006)) zurückzufüh-
ren. Wird ein Messwert aus verschiedenen fehlerbehafteten Messgrößen ermittelt, kann
der Einfluss der einzelnen Messunsicherheiten mit Hilfe des Fehlerfortpflanzungsgesetzes
(Weise und Wöger (1999)) in einer kombinierten Gesamtmessunsicherheit e des Mess-
wertes zusammengefasst werden. Im folgenden Abschnitt wird die Fehleranalyse der
Betriebsparameter des Prüfstands basierend auf den Zusammenhängen aus Kap. 5.3.3
diskutiert.
Die Messunsicherheiten der verwendeten Messgeräte sind in Tab. 5.3 zusammengefasst.
Diese werden grundsätzlich auf den Messbereich des Gerätes (FS – Full Scale) bezo-
gen. Alle Messgeräte wurden im Rahmen des hier vorgestellten Forschungsvorhabens
beschafft und wurden einer Werkskalibrierung mit DKD Zertifizierung unterzogen.
Tab. 5.3: Messunsicherheit der Messgeräte
Gerät Größe FS ± % FS ± abs.
PSI9816 pdiff 206842 Pa 0, 05 103, 42 Pa
PSI9816 pdiff 517106 Pa 0, 05 258, 55 Pa
PSI9816 pdiff 861844 Pa 0, 05 430, 92 Pa
PSI9032 pabs 110316 Pa 0, 01 11, 03 Pa
CPG2500 pdiff 3500 Pa 0, 01 0, 35 Pa
CPG2500 pdiff 35000 Pa 0, 01 3, 50 Pa
34970A T − − 1 K
Das Gerät 34970A rechnet die Ausgangssignale der Temperatursensoren (siehe
Kap. 5.3.1 und Kap. 5.3.2) unter Verwendung von Ausgleichsfunktionen mit einer stan-
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darisierten ITS-90-Konvertierungssoftware in einen Temperaturwert um. Die vom Her-
steller angegebene Messgenauigkeit von ±1K wird für die Temperaturerfassung im Heiß-
gaspfad aufgrund des hohen Temperaturniveaus als ausreichend erachtet. Die Unsicher-
heit der Sensoren wird aus Kostengründen anhand einer stichprobenartigen Kalibrierung
mit DKD Zertifizierung ermittelt. Die Unsicherheit der Temperaturmessung wird aus
der Unsicherheiten des Messgeräts und des Sensors mit dem additiven Ansatz nach
DKD 2622 (2003) bestimmt. Für die Thermoelemente von Typ N und Typ K ergeben
sich somit die maximale Unsicherheit von jeweils 1, 51 K und 1, 25 K. Die Charakte-
risierung der Schaufelkühlluft über die Reynolds-Zahl nach Gl. (5.6) wird maßgeblich
von der Druckdifferenz in der Messblende (Wirkdruck) beeinflußt. Die Temperaturab-
hängigkeit der Reynolds-Zahl ist über die dynamische Viskosität und die Dichte gege-
ben, wofür die angegebene Messgenauigkeit ausreichend ist. Eine geringe Messunsicher-
heit für die Reynolds-Zahl der Messschaufel wird über die Verwendung des Präzisions-
Druckmessgeräts CPG2500 gewährleistet.
In Tab. 5.4 sind die berechneten Messunsicherheiten der Betriebsparameter für den
Fahrbereich des Prüfstands dargestellt. Betrachtet wird der relevante Temperaturbereich
1073 K ≤ THG ≤ 1273 K. Die maximalen Messunsicherheiten ergeben sich bei Betrieb-
spunkten mit geringeren Mach-Zahlen und hohen Temperaturen. Auffallend hoch sind
die Messunsicherheiten der Reynolds- und der Mach-Zahl in der Ebene BSH. Diese sind
auf den geringen Wert des dynamischen Drucks zurückzuführen, der vom Drucksensor
aufgrund seiner Messunsicherheit (±103, 42 Pa) nur ungenau aufgelöst wird.
Tab. 5.4: Messunsicherheit für den gesamten Betriebsbereich
Größe ± rel. ± abs.
MBSH 1, 61− 8, 22 % 0, 002− 0, 006
MGA 0, 14− 0, 91 % 0, 001− 0, 002
ReBSH 1, 28− 8, 33 % 1822− 3818
ReGA 0, 85− 1, 50 % 2181− 3828
ReMSR 1, 04− 1, 05 % 217− 593
Die Messunsicherheiten der Betriebsparameter für die ausgewählten Betriebspunkte aus
Kap. 8.1 sind gesondert in Tab. 5.5 angegeben. Aufgrund der Einhaltung der Mach-
Zahl-Ähnlichkeit im Heißgaspfad, ergeben sich lediglich für ReBSH und ReGA nennens-
werte Unterschiede. Weitere Messunsicherheiten ergeben sich aufgrund des Wandab-
standeinflusses während der Messwerterfassung im Wandbereich der Beruhigungsstrecke
sowie aufgrund der von den Sondenschäften hervorgerufenen Versperrung des Kanal-
57
5 Der Heißgas-Gitterprüfstand
querschnitts. Letztere betrug in den ausgewerteten Messungen dieser Arbeit ca. 5, 5 %.
Diese beiden systematischen Messunsicherheiten werden in der vorliegenden Arbeit nicht
weiter behandelt und bleiben als Restunsicherheit der Messungen.
Tab. 5.5: Messunsicherheit ausgewählter Betriebspunkte
Größe BP1 BP2 BP3
± rel. ± abs. ± rel. ± abs. ± rel. ± abs.
MBSH 7, 65 % 0, 006 8, 00 % 0, 006 8, 22 % 0, 006
MGA 0, 90 % 0, 002 0, 91 % 0, 002 0, 89 % 0, 002
ReBSH 8, 33 % 3818 7, 53 % 3830 6, 55 % 3725
ReGA 1, 50 % 2181 1, 30 % 2096 1, 10 % 1998
ReMSR 1, 03 % 529 1, 04 % 523 1, 03 % 520
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Zusätzlich zur Schaufeltemperaturerfassung mittels Thermoelementen aus Kap. 5.3.2
ist die Anwendung der Pyrometrie (Infrarot(IR)-Thermografie) vorgesehen. Im folgen-
den Kapitel wird auf die Anwendung und die Grenzen der Pyrometrie am Heißgas-
Gitterprüfstand eingegangen. Die theoretische Grundlage zu diesem Thema ist in
Kap. 2.4 ausführlich behandelt worden.
6.1 Funktionsweise und Arten von Pyrometern
Die Pyrometrie nutzt das Planck’sche Strahlungsgesetz, um die Temperatur einer
Oberfläche anhand der von ihr ausgehenden Strahlungsleistung zu bestimmen. Hier-
bei wird die Strahlung im Infrarotbereich mit dem Wellenlängenbereich von 0, 7 µm ≤
λ ≤ 1000 µm berücksichtig, die auch als Wärme- oder Temperaturstrahlung bezeichnet
wird (Nitsche und Brunn (2006)). Die aufgenommene Strahlungsleistung wird mit Hilfe
eines Photodetektors in ein elektrisches Signal umgewandelt und über eine Kalibrierung
einem Temperaturwert zugeordnet. Je nach Art des Photodetektors können nach Salden
(1990) unterschiedliche Spektralbänder innerhalb des Infrarotbereiches abgedeckt wer-
den, in denen die maximale spektrale Empfindlichkeit für eine bestimmte Wellenlänge
(Peak-Wellenlänge) erreicht wird. Die Auswahl des Photodetektors wird unter Berück-
sichtigung der Temperatur- und Spektralabhängigkeit der Strahlungseingenschaften des
Körpers und des zu erfassenden Temperaturbereichs getroffen. Bei metallischen Ober-
flächen, wie im vorliegenden Fall, wird für Temperaturen zwischen 1000 K und 3000 K
der Spektralbereich von λ ≈ 1 µm bevorzugt. Dies begründet sich mit der Verschiebung
des Intensitätsmaximums der Strahlung zu kleineren Wellenlängen mit steigender Tem-
peratur. Für die Erfassung von niedrigeren Temperaturen werden dagegen Wellenlängen
bis λ ≈ 10 µm verwendet.
Die allgemeine Beziehung zur Beschreibung der mit einem Pyrometer aufgenommenen
Strahlungsleistung ergibt sich aus dem Planck’schen Strahlungsgesetz (Gl. (2.12)) nach
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Integration über alle Wellenlängen gemäß Stefan-Boltzmann (Gl. (2.13)) und über die
strahlenden Flächenelemente zu
Φ = ǫλAλMλ,s . (6.1)
Die Gesamtstrahlungspyrometer, auch Einfarbenpyrometer genannt, werten für das
Spektralband des Photodetektors die gesamte ausgesendete Strahlungsleistung gemäß
Gl. (6.1) aus. Der Temperaturwert ist somit vom Emmissionsgrad ε und von der Flä-
che A des Messflecks abhängig, die über eine aufwendige Kalibrierung der Messkette
(Salden (1990), Derrar (2005)) berücksichtigt werden müssen. Eine modernere Vari-
ante bilden die Quotientenpyrometer. Diese besitzen zwei Photodetektoren, womit die
spektrale Strahlungsleistung für zwei Spektralbänder erfasst wird. Zur Auswertung der
Temperatur werden diese ins Verhältnis gesetzt (Wolfe und Zissis (1989)):
Φλ1
Φλ2
=
ǫλ1 Aλ1 Mλ1,s
ǫλ2 Aλ2 Mλ2,s
. (6.2)
Die Wellenlängen λ1 und λ2 werden so eng beieinander gewählt, dass ǫλ1 = ǫλ2 gilt.
Mit der gleichen Begründung gilt für die emittierenden Flächen trotz der wellenlän-
genabhängigen Optik Aλ1 = Aλ2 . Mit Gl. (6.2), unter den eben genannten Annah-
men, entfallen die Abhängigkeit von den Materialeigenschaften und von der Größe des
Messflecks. Zudem ist für ein Quotientenpyrometer keine quantitative Bestimmung der
Strahlungsleistung erforderlich, sondern die Erfassung des Verhältnisses von zwei Strah-
lungsleistungen zueinander. Für die Kalibrierung eines Quotientenpyrometers müssen
folglich wenige Einflussfaktoren berücksichtigt werden und die Temperaturmessung ist
aufgrund der geringeren Anzahl von Störeinflüssen genauer.
Unabhängig von der Art des Pyrometers bietet diese Messtechnik folgende Vorteile ge-
genüber anderen Messverfahren zur Temperaturerfassung (Derrar (2005)):
• Es wird die wahre Oberflächentemperatur erfasst und keine gemittelte Volumen-
temperatur, wie es z.B. bei Thermoelementen der Fall ist.
• An dünnen Wänden, wo kein Temperaturfühler eingebaut werden kann (z.B. an
der Hinterkante), werden Messungen ermöglicht.
• Die Wärmeleitung in der Schaufelwand wird von Instrumentierungsbohrungen
nicht verfälscht.
• Über Traversierung des optischen Systems der Messkette ist die Erfassung von
Oberflächentemperaturverteilungen möglich.
• Die hohe Abtastrate von Pyrometern ermöglicht die Temperaturmessung an ro-
tierenden Schaufeln sowie die Erfassung von instationären Vorgängen.
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6.2.1 Aufbau der Infrarot-Messkette
Der grundlegende Aufbau der Messkette ist in Abb. 6.1 schematisch dargestellt. Sie be-
steht aus einer Infrarot(IR)-Sonde, dem Lichtwellenleiter (LWL) und dem Detektorsys-
tem oder Pyrometer. Die IR-Sonde enthält die optischen Komponenten für den Empfang
und die Weiterleitung der Strahlungsleistung und bildet den Schutz gegenüber äußeren
thermischen und mechanischen Belastungen, die von der Heißgasströmung ausgehen.
Photodetektor
Detektorsystem
(Pyrometer)
LWL
Blende
Fenster
Messfleck
Optisches System
(IR-Sonde)
Spiegel Linse
Abb. 6.1: Aufbau des IR-Messkette
Die gesendete Strahlung aus dem Messfleck tritt durch das Eintrittsfenster ein und
trifft auf den Umlenkspiegel, der das Strahlenbündel zu einer Linse umlenkt. Zwischen
dem Spiegel und der Linse befindet sich eine Blende, die die Ausdehnung des Strah-
lenbündels begrenzt und somit die Größe des Messflecks definiert. Die Linse fokussiert
die Strahlenbündel im LWL, welcher die aufgenommene Strahlungsleistung zum Photo-
detektor weiterleitet. Dieser wandelt die Strahlungsleistung in ein messbares Signal um.
Der Photodetektor befindet sich im Detektorsystem, das sämtliche Hard- und Software
zur Erfassung, Auswertung und Weiterverarbeitung der elektrischen Signale umfasst.
Das verwendete Detektorsystem ist ein Quotientenpyrometer Modell LASCON Control-
ler LPC03 der Fa. Dr. Mergenthaler GmbH. Dieses wurde für im Rahmen dieser Arbeit
angeschafft und für die vorliegende Anwendung auf den Temperaturbereich von 673 K bis
1473 K abgestimmt. Die verwendeten Wellenlängen λ1 = 1, 836 µm und λ2 = 1, 621 µm
wurden unter Berücksichtigung des Temperaturbereichs und des optischen Systems der
IR-Sonden gewählt (Kap. 6.2.2). Wie aus Abb. 2.8 hervorgeht, befinden sich diese
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Wellenlängen in einem Spektralbereich, in dem die Heißgaskomponenten einen sehr ge-
ringen Emmissionsgrad besitzen, sodass eine Verfälschung der Messung aufgrund der
Gasstrahlung minimiert werden kann (siehe Kap. 6.2.3). Die Vorteile vom LASCON
Controller LPC03 sind unter anderem seine hohe Messgenauigkeit (0,3 % +/- 1 ◦C des
Anzeigewertes) und die geringe Tastzeit von 0, 1 ms bis 1 s (LASCON (2009)). Die-
ses Messgerät bildet eine Gesamteinheit aus Mess- und Regelhardware, Pyrometer und
Applikations-Rechner. Über Softwareeinstellungen kann zudem zwischen dem Betrieb
als Gesamtstrahlungs- und Quotientenpyrometer gewählt werden.
Für die Messungen mit dem Pyrometer wird das Messdatenerfassungssystem des Prüf-
stands um den LASCON Controller LPC03 ergänzt. Dieser wird über eine TPC/IP
Verbindung in das System eingebunden. Zur Traversierung der drei IR-Sonden werden
jeweils zwei zusätzliche Schrittmotoren pro Messposition an die Schrittmotorensteue-
rung angeschlossen. Durch die Drehung der IR-Sonde um die eigene Achse wird das
Abtasten von Messpunkten über den Schaufelumfang ermöglicht. Mit dem zusätzlichen
Verfahren der IR-Sonden über die Schaufelhöhe werden Temperaturfelder erfasst. Die
Traversierung der IR-Sonden ermöglicht die Temperaturerfassung an drei Bereichen der
Messschaufel: einer jeweils an der Vorderkante (VK) und Hinterkante (HK) der Saugsei-
te (SS) und einer an der Vorderkante der Druckseite (DS). Diese sind in Abb. 6.2 zu-
sammen mit der Definition der nominalen Messentfernung xN der jeweiligen IR-Sonden
schematisch dargestellt. Der Hinterkantenbereich der Druckseite ist aufgrund der lin-
ken Randschaufel optisch unzugänglich und kann nicht erfasst werden. Die druckseitige
Schaufeloberfläche wird folglich zu 52,3% erfasst. Die drei eben genannten Schaufelbe-
reiche werden im Versuch nacheinander aufgenommen.
IR-Sonde SSVK
IR-Sonde DSVK
IR-Sonde SSHK
xN
x
N
xN
Abb. 6.2: Messbereiche der IR-Sonden in Umfangsrichtung
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6.2.2 Infrarot-Sonden
Das Konzept für den Aufbau der IR-Sonden des Instituts wurde von Salden (1990)
entwickelt und ist in Abb. 6.3 beispielhaft für die IR-Sonde der saugseitigen Hinter-
kante (SSHK) dargestellt. Der radiale Aufbau der IR-Sonde ermöglicht im Vergleich zu
anderen Bauarten eine verringerte Messentfernung, was Vorteile gegenüber verfälschen-
den äußeren Einflüßen wie die Gasstrahlung oder die Bestrahlung aus der Umgebung
bietet. Die erforderliche Kühlung der IR-Sonden wird mit Hilfe eines Wasserkreislaufs
erreicht. Dadurch wird sowohl die thermische Belastung minimiert als auch eine Ver-
fälschung des Messsignals durch Strahlungsanteile aus überhitzen Bereichen der Sonde
vermieden. Um Rußablagerungen zu vermeiden, wird das Eintrittsfenster mit Druckluft
gespült. Diese wird axial abgeblasen, womit eine Interaktion der Druckluft mit der zu
messenden Oberfläche verhindert wird.
LWL Druckluft Wasserkreis Fenster
Linse
Umlenkspiegel
Blende
DistanzrohreDistantzhülsenAufnahme
Abb. 6.3: IR-Sonde (Schnittansicht)
Das Berechnungsverfahren der Sondenoptik nach Ulbrich (1986) basiert auf der Strah-
lenverfolgung und der Berechnung der Strahlungsleistung für die Peak-Wellenlänge des
Photodetektors. Unter Verwendung dieses Berechnungsverfahren wurde die Sondenop-
tik für die Peak-Wellenlänge von 1, 6 µm von Behn (1996) ausgelegt. Der Durchmes-
ser des Messflecks beträgt φMess = 1, 5 mm. Die plankonvexe Form der Linse dient
zur Minimierung von Transmissionsverlusten. Wie aus Abb. 6.2 hervorgeht, werden
Sondenoptiken mit unterschiedlichen oder, im idealen Fall, variablen Messentfernungen
benötigt. Während der Traversierung der IR-Sonden in Umfangsrichtung, welche das
Abtasten von Messpunkten über den Schaufelumfang ermöglicht, verändern sich auf-
grund der Schaufelkrümmung die Messentfernung x und der Beobachtungswinkel β. Die
Veränderung der Messentfernung führt zu einer unscharfen Abbildung des Gegenstands
und zur Veränderung der Größe des Messflecks. Dies ist im vorliegenden Fall aufgrund
der Verwendung eines Quotientenpyrometers von untergeordneter Bedeutung, wie in
Kap. 6.3.3 bewiesen wird. Die Peak-Wellenlängen des Quotientenpyrometers betragen
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λ1 = 1, 836 µm und λ2 = 1, 621 µm. Somit ist λ2 konsistent mit der Auslegungswel-
lenlänge der Sondenoptik. Für λ1 ergibt sich aufgrund der Wellenlängenabhängigkeit
vom Brechungsindex des verwendeten Linsenmaterials (Infrasil 302) eine von der Aus-
legung abweichende Brennweite. Der Unterschied im Brechungsindex für λ1 und λ2 ist
jedoch sehr gering (Heraeus (1995)), sodass der Einfluss der abweichenden Wellenlän-
ge vernachlässigt werden kann. Der Fokusierungsfehler aufgrund der unterschiedlichen
Brennweiten beträgt 0, 57% bezogen auf die nominale Messentfernung xN und wird in
der Sondenkalibrierung berücksichtigt (Kap. 6.3).
Für die vorliegende Anwendung werden IR-Sonden mit zwei verschiedenen nominalen
Messentfernungen benötigt. Für die IR-Sonden der Messpositionen SSVK und DSVK
beträgt diese xN = 104, 5 mm. Für die IR-Sonde an der Messposition SSHK beträgt
sie xN = 45, 5 mm. Alle drei IR-Sonden sind der Bauart von Derrar (2005) gleich
und besitzen eine plankonvexe Linse mit dem Krümmungsradius rLinse = 74, 16 mm.
Die erforderlichen Abstände zwischen den optischen Komponenten werden anhand von
austauschbaren Distanzrohren und -hülsen eingehalten (Abb. 6.3). Somit werden die
unterschiedlichen Messentfernungen aus der Kombination der genannten Distanzstücke
eingestellt. Um einen möglichst hohen Transmissionsgrad zu gewährleisten, wurden an
allen Sonden Fenster aus Infrasil 302 eingebaut. Dieses Material wird nach Heraeus
(1995) aufgrund seines hohen Transmissionsgrades für die Anwendung im IR-Bereich
bevorzugt. Die goldbeschichteten Spiegel gewährleisten eine maximale Reflexion in dem
vorliegenden Spektralbereich. Die Linsen bestehen ebenfalls aus Infrasil 302 und haben
zudem eine Antireflex-Beschichtung zur Reduzierung des Reflexionsgrades auf Werte
unterhalb von ρ = 0.005 für λ1 und λ2, womit eine zusätzliche Erhöhung des Trans-
missionsgrades erreicht wird. Der Lichtwellenleiter aus Quarzglasfaser der Fa. LEONI
Fiber Optics GmbH besitzt für die Wellenlängen des verwendeten Pyrometers einen
Transmissionsgrad von nahezu 1.
6.2.3 Fehlerquellen in der vorliegenden Anwendung
Bedingt durch das Messprinzip der Pyrometrie wirken sich alle Strahlungsquellen im
Messraum, abgesehen vom eigentlichen Messort (Messfleck), als eine Fehlerquelle für die
Messung aus. Die genaue Definition des Messflecks anhand der Sondenoptik sowie das
kleine Eintrittsfenster und die Einbautiefe des optischen Systems in der IR-Sonde mini-
mieren die Fremdstrahlungsanteile aus der Umgebung. Das Medium im Messraum, das
aus strahlenden Heißgaskomponeten besteht, wirkt als eine Strahlungsquelle zwischen
Messfleck und IR-Sonde (siehe Kap. 2.4.3). Eine weitere Fehlerquelle ist die Überlage-
rung von Strahlungsanteilen der Umgebung auf den Messfleck, die über Reflexion in die
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IR-Sonde gelangen. Eine Übersicht der auftretenden Fehlerquellen bei der Anwendung
der Pyrometrie wird von Kerr und Ivey (2002) gegeben.
Die Strahlungsabsorption und Emmission von Rauchgasen wurde von Pollak (1988a,b)
basierend auf der Lösung der Brenngasgleichung nach Heitmann (1988) untersucht. Auf-
grund der spektralen Abhängigkeit der Strahlungseingeschaften von Gasen kann die
Gasstrahlung durch geschickte Wahl der Peak-Wellenlängen der Photodetektoren wäh-
rend der Messung vernachlässigt werden. Dies wurde von Behn (1996) und Taniguchi
et al. (2012) für die Wellenlänge von 1, 6 µm bestätigt und wird in der vorliegende Ar-
beit für beide Peak-Wellenlängen angenommen. Der Einfluß der Flammenfront wurde
in Salden (1990) untersucht und ist für die vorliegende Anwendung von untergeordne-
ter Rolle. Zudem ist aufgrund der großen Entfernung zwischen dem Schaufelgitter und
der Brennkammer keine Flammenstrahlung zu erwarten. Der Einfluss der Gasstrahlung
wird folglich in Bezug auf die Pyrometrie nicht weiter behandelt.
Messschaufel
Sonde DSVK
Randschaufel
Emission Randschaufel
Emission Messschaufel
Emission Messschaufel +
Reflexion Randschaufel
Emission Messfleck +
Reflexionsanteile
Abb. 6.4: Anteile der Strahlungsreflexion
Die zu untersuchende Messschaufel befindet sich in einem geschlossenen Raum, der aus
der linken und der rechten Randschaufel sowie dem Eintritts- und Austrittskanal be-
steht. Die umgebenden Wände besitzen Temperaturniveaus weit oberhalb der Grenze, in
der die Wärmestrahlung vernachlässigbar ist. Zudem sind die Temperaturverteilungen
der Wände bedingt durch das Brennkammerprofil und die Kühlung der Prüfstandskom-
ponenten stark inhomogen. Die Messschaufel wird somit von Strahlungsanteilen aus
ihrer Umgebung bestrahlt, die von unterschiedlichen Temperaturniveaus hevorgerufen
werden. In Abb. 6.4 ist die Problematik der Strahlungsreflexion am Beispiel der Strah-
lungsanteile aus der linken Randschaufel für die Messung an der Position DSVK darge-
stellt. Die von der IR-Sonde insgesamt aufgenommene Strahlungsleistung setzt sich aus
der vom Messfleck emittierten Strahlung und aus den an ihm reflektierten Strahlungs-
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anteilen aus der Randschaufel und aus der Messschaufel selbst zusammen. Aufgrund der
starken Krümmung der Schaufel bestrahlt sich diese an der konkaven Druckseite selbst.
Zudem gelangen Strahlungsanteile aus der Messschaufel über Mehrfachreflexion in den
Messfleck, da diese an der Randschaufel reflektiert werden. Aufgrund der Strahlungs-
reflexion muss Gl. (6.2) für die vorliegende Anwendung mit einem reflektierten Strah-
lungsanteil aus der Umgebung ergänzt werden. Das Pyrometer erfasst folglich die Hel-
ligkeit des Messflecks und liefert in Abhängigkeit der tatsächlichen (Metal-)Temperatur
TM und der Umgebungstemperatur TU die Pyrometertemperatur TPyro. Nach Einsetzen
von Gl. (2.21) in Gl. (6.1) unter Anwendung des Planck’schen Strahlungsgesetzes nach
Gl. (2.12), gilt:
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Abb. 6.5: Tendenz des Messfehlers aufgrund
der Strahlungsreflexion
Die Pyrometertemperatur TPyro kann
aus Gl. (6.3) iterativ ermittelt werden,
wodurch die Bestimmung allgemeiner
Tendenzen für die Differenz zwischen
tatsächlicher und gemessener Tempera-
tur möglich ist. Diese sind in Abb. 6.5
exemplarisch für eine graue strahlende
Oberfläche mit der Temperatur TM =
1000 K und drei Emissionsgraden un-
ter Verwendung der Peak-Wellenlängen
des Pyrometers dargestellt. Das Quo-
tientenpyrometer kann in Abhängig-
keit der Umgebungstemperatur sowohl
einen zu hohen als auch einen zu niedrigen Temperaturwert liefern. Lediglich für den
Fall TU = TM ist die Pyrometermessung unabhängig von der Strahlungsreflexion. Für
steigende Emissionsgrade ǫ der strahlenden Oberfläche ist der verfälschende Einfluss der
Strahlungsreflexion aufgrund der Abnahme des Reflexionsgrads ρ geringer.
6.3 Kalibrierung der Infrarot-Messkette
Aufgrund der hohen Anzahl von Einflussgößen, die teilweise auch untereinander Abhän-
gigkeiten aufweisen, gibt es kein physikales Gesetz, das eine direkte Zuordnung zwischen
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dem Ausgangssignal des Photodetektors und der gemessenen Temperatur ermöglicht. Ei-
ne Zuordnung kann folglich nur über die Kalibrierung der IR-Messkette realisiert werden,
in der prinzipiell folgende Größen betrachtet werden müssen:
• Temperatur der zu messenden Oberfläche TM
• Beobachtungswinkel β
• Messentfernung x
• Emissionsgrad ǫ der zu messenden Oberfläche
Die Abhängigkeit vom Beobachtungswinkel und von der Messentfernung beruht auf der
Verzerrung des Messflecks und der daraus folgenden Änderung der erfassten Fläche A.
Für die strahlende Oberfläche wird die Annahme des grauen Körpers getroffen, wo-
mit die Wellenlängen- und Winkelabhängigkeit vom Emissionsgrad entfallen. Auch der
Einfluss vom Beobachtungswinkel und von der Messentfernung können im vorliegenden
Fall aufgrund der Verwendung eines Quotientenpyrometers vernachlässigt werden, was
jedoch nach der Kalibrierung überprüft werden muss. Vor allem soll die Unabhängigkeit
der Kalibrierung vom Beobachtungswinkel bestätigt werden, da der Reflexionsgrad bei
kleinen Einfallswinkeln steigt. Der Einfluss der Strahlungsreflexion kann aufgrund der
komplexen Geometrie des Messvolumens und der teilweise unzureichenden Informati-
on über die auftretenden Wandtemperaturen nicht bei der Kalibrierung berücksichtigt
werden. Die Strahlungsreflexion wird folglich anhand theoretischer Zusammenhänge im
Rahmen einer Fehlerabschätzung getrennt untersucht (Kap. 6.4).
Die Kalibrierung der IR-Messkette wird für den nominalen Beobachtungswinkel
βN = 90◦ und die nominale Messentfernung xN der jeweilen IR-Sonde nach dem Ver-
gleichsprinzip durchgeführt. Ein Vergleichskörper wird elektrisch auf versuchsrelevante
Temperaturen aufgeheizt und seine (Referenz-)Temperatur TRef mit Hilfe eines Ther-
moelements erfasst. Der Messfleck wird an der Referenzstelle, an der die Temperatur
des Vergleichskörpers aufgezeichnet wird, fokusiert und es wird für verschiedenen Refe-
renztemperaturen jeweils eine Stützstelle mit Hilfe der Kalibriersoftware vom LASCON
Controller LPC03 aufgenommen. Diese Software berechnet nachträglich das erforderli-
che Kalibrierpolynom. Allgemein können zwei Arten von Vergleichskörpern verwendet
werden. Eine davon ist ein Hohlraumzylinder, der sich wie ein schwarzer Strahler verhält.
Dieser Art von Vergleichskörper bietet den Vorteil einer sehr homogenen Temperatur an
der Referenzstelle, die durch Wärmeisolierung von der Umgebung erreicht wird. Schwar-
ze Strahler sind als kalibrierte Geräte erhältlich. Jedoch ist die erforderliche Tiefe der
Referenzstelle zur Gewährleistung der genannten Güte der Vergleichstelle teilweise um
das vierfache größer als die nominale Messentferung der hier verwendeten IR-Sonden.
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Aus diesem Grund kann der Messfleck nur ungenau an der Referenzstelle fokussiert wer-
den, sodass ein herkömmlicher schwarzer Strahler für die vorliegende Anwendung als
nicht optimal betrachtet wird. Des Weiteren ist die Überprüfung der Unabhängigkeit
der Kalibrierung vom Beobachtungswinkel und der Messentfernung stark eingeschränk.
IR-Sonde
x β
Thermoelement
Abb. 6.6: Referenzblech für die IR-
Sonden
Für die Kalibrierung der IR-Messkette wird
ein Vergleichsköper aus dem Schaufelwerkstoff
(MP1) verwendet, der zudem mit dem glei-
chen Herstellungsverfahren (DMLS) wie die
Schaufel am Heißgas-Gitterprüfstand (siehe
Kap. 4.1) gefertigt wurde. Diese Art von Ver-
gleichskörper, der grundsätzlich aus einer Ma-
terialprobe besteht, bietet den Vorteil, dass der
Emissionsgrad und die Oberflächenbeschaffen-
heit des Messobjekts bei der Kalibrierung be-
rücksichtigt werden. Der Vergleichskörper ist
ein 2 mm dünnes Blech und wird im Folgen-
den als Referenzblech bezeichnet. Wie in Abb. 6.6 schematisch darstellt, verfügt das
Referenzblech über eine Nut für die Fixierung eines Thermoelements (Typ N, φ = 1 mm)
in 1 mm Normalabstand von der abgetasteten Oberfläche. Seine geringe Baugröße er-
möglicht die Traversierung der Messentfernung x und des Beobachtungswinkels β.
6.3.1 Aufbau der Kalibriervorrichtung
Die IR-Messkette wird an der Vorrichtung in Abb. 6.7 kalibriert. Sie besteht aus
mechanisch verstellbaren Einrichtungen zur Variation von Messentfernung und Beo-
bachtungswinkel, einer Aufnahme für die IR-Sonde und einem elektrischen Regelkreis
zum Aufheizen des Referenzbleches. Die Steigung der mit Schrittmotoren angetriebenen
Gewindestangen ermöglicht eine Positioniergenauigkeit von 0, 005 mm und 0, 01◦. Die
Ausrichtung des Messflecks auf die Referenzstelle erfolgt mit Hilfe des Pilotlasers des
Pyrometers. Die Referenztemperatur wird über die Leistungsaufnahme eines Ringkern-
stelltransformators eingestellt, der mit einem Schrittmotor gesteuert wird. Der Kontakt
zwischen den elektrischen Anschlüssen und dem Referenzblech wurde im Rahmen die-
ses Vorhabens optimiert. Dieser erfolgt über Kupferblöcke, die anhand von Klemmen
beidseitig angepresst werden. Die hohe Anpresskraft verbessert den Stromfluss in das Re-
ferenzblech und sorgt für eine homogenere Temperaturverteilung an den Kontaktstellen.
Zudem wirkt die massive Konstruktion als Wärmespeicher, der Temperaturschwankun-
gen des Referenzbleches reduziert.
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IR-Sonde
Thermoelement Schrittmotor
Messentfernung
Schrittmotor
Beobachtungswinkel
Referenzblech
elektrische
Anschlüsse
Abb. 6.7: Kalibriervorichtung für die IR-Sonden
Der Aufbau der Messkette zur Kalibrierung der IR-Sonden ähnelt dem Aufbau des
Heißgas-Gitterprüfstands. Die Steuerung der Messgeräte und das Schreiben von Messda-
ten erfolgt über einen zentralen Messrechner, der mit dem Prozessrechner vom LASCON
Controller LPC03 über eine TCP/IP-Verbindung kommuniziert. Zur Erfassung der Re-
ferenztemperatur wird die Datenerfassungs- und Schaltereinheit vom Modell 34970A
aus Kap. 5.3.1 verwendet. Eine Schrittmotorensteuerung, wie in Kap. 5.3.1 vorgestellt,
übernimmt die Steuerung der drei benötigten Motoren. Die Steuerungs- und Messpro-
gramme wurden ebenfalls mit dem kommerziellen Programm LabView Version 10 nach
Honke (2010) neu erstellt. Die Kalibrierung der IR-Messkette wird gemäß der Empfeh-
lung von LASCON (2009) mit mindestens fünf Stützstellen bei Referenztemperaturen
zwischen 800 K und 1200 K durchgeführt. Aufgrund der geringen Anzahl benötigter
Stützstellen ist eine vollautomatische Durchführung der Kalibrierung nicht erforderlich.
6.3.2 Analyse der Kalibriergenauigkeit und der Reproduzierbarkeit
Die Überprüfung der Kalibriergenauigkeit der IR-Messkette erfordert die Analyse der
Unsicherheit der Referenztemperatur sowie die Beurteilung der Temperaturverteilung
am Referenzblech. Die Homogenität der Temperaturverteilung wurde mit Hilfe von
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FEM-Rechungen überprüft. Hierfür wurde die Temperatur des Referenzbleches an ver-
schiedenen Höhen für Referenztemperaturen zwischen 873 K und 1273 K mit einem
Thermoelement erfasst. Diese wurden als Randbedingung für Rechnungen verwendet,
die unter Berücksichtigung der Wärmeverluste infolge Wärmestrahlung und Konvektion
die Temperaturverteilung am Referenzblech bestimmen. Die Rechnungen liefern folglich
Information über Temperaturgradienten innerhalb des Messflecks und im Material zwi-
schen der Referenzstelle und dem Messfleck. Bei einer maximalen Abweichung von 0, 6 K
innerhalb des Messflecks für TRef = 1272, 5 K ist die Oberfläche der Referenzstelle als
ausreichend homogen zu betrachten. Dieser Wert liegt innerhalb der experimentell er-
mittelten Abweichungen von Salden (1990). Der zeitliche Temperaturgradient wird mit
der hohen Abtastrate des Pyrometers minimiert und wird nicht weiter berücksichtigt.
Die berechneten Temperaturgradienten zwischen der Referenzstelle und dem Messfleck
aufgrund der endlichen Materialstärke werden bei der Bestimmung der Kalibrierunsi-
cherheiten berücksichtigt. Die berechnete maximale Abweichung von 2, 1 K zwischen
Referenzstelle und Messfleck ergibt sich für die Referenztemperatur von 1272, 5 K.
Die Referenztemperatur für die Kalibrierung der IR-Messkette wird mit einem Thermo-
element von Typ N erfasst, der einer Kalibrierung mit DKD Zertifizierung im Tempera-
turbereich zwischen 473 K und 1273 K unterzogen wurde. Daraus werden Abweichungen
zwischen der Solltemperatur und dem mit dem Sensor erfassten Wert bestimmt, die im
Folgenden als Unsicherheit des Sensors betrachtet werden. Die maximale Abweichung
von −2, 1 K wurde für die Solltemperatur von 1273, 39 K festgestellt. Für die Bestim-
mung der Kalibriergenauigkeit wird der additive Ansatz nach DKD 2622 (2003) verwen-
det, der sowohl die Unsicherheit der Kalibriervorrichtung als auch die des Pyrometers
berücksichtigt. Die Unsicherheit der Kalibriervorrichtung setzt sich aus den Unsicher-
heiten des Messgeräts Agilent 34910A (siehe Kap. 5.5) und der des Thermoelements
sowie der Temperaturabweichung zwischen Referenzstelle und Messfleck zusammen. Die
Unsicherheit des Pyrometers beträgt nach Angaben des Herstellers 0, 3% ±1◦C des An-
zeigewertes. Mit den genannten Angaben ergeben sich für den Kalibrierbereich zwischen
800 K und 1200 K die Kalibrierunsicherheiten in Tab. 6.1.
Tab. 6.1: Unsicherheit der Kalibrierung der IR-Messkette
TRef [K] ± rel. ± abs.
873 0,35 % 3, 08 K
1072,69 0,36 % 3, 90 K
1273,39 0,39 % 5, 08 K
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Abb. 6.8: Überprüfung der Kalibriergenauig-
keit der IR-Sonden
Für die Überprüfung der Reproduzier-
barkeit werden nach erfolgter Kalibrie-
rung Testmessungen am Referenzblech
durchgeführt. In Abb. 6.8 ist eine Ge-
genüberstellung von den eingestellten
Referenztemperaturen TRef zu den ge-
messenen Temperaturen mit dem Pyro-
meter TPyro am Beispiel der IR-Sonde
für den Bereich SSVK dargestellt. Die
Testmessungen wurden in der nomina-
len Messentfernung (xN ) und nomina-
lem Beobachtungswinkel (βN) durchge-
führt. Für jede eingestellte Referenz-
temperatur sind drei Messungen mit dem Pyrometer aufgetragen. Das Diagramm zeigt
eine sehr gute Übereinstimmung der Temperaturwerte. Die Abweichungen zwischen TRef
und TPyro liegen innerhalb der berechneten Unsicherheiten der IR-Messkette. Für eine
feste Referenztemperatur TRef weichen die drei gemessenen Temperaturen TPyro um
maximal 0, 51 K ab. Die Übereinstimmung zwischen TRef und TPyro ist für höhere Tem-
peraturen besser als für niedriege. Dies begründet sich mit der Größenordnung der vom
Pyrometer aufgenommenen Strahlungsleistungen. Für Temperaturen zwischen 850 K
und 950 K ist diese niedrig, sodass das Rauschen vom Sensor sich bemerkbar macht.
In diesem Temperaturbereich ist zu erwarten, dass der Einfluss der Fehlerquellen aus
Kap. 6.2.3 hoch ist. Für Temperaturen oberhalb von 950 K ist eine genaue Messung mit
dem Pyrometer gewährleistet. Die Kalibrierung der IR-Messkette für die IR-Sonden der
Bereiche DSVK und SSHK zeigen ähnliche Ergebnisse.
6.3.3 Untersuchung des Beobachtungswinkels und der
Messentfernung
Nach erfolgter Überprüfung der Kalibrierung und der Reproduzierbarkeit soll die An-
nahme der Unabhängigkeit der Messung vom Beobachtungswinkel und von der Mes-
sentfernung überprüft werden. Bedingt durch die starke Krümmung des Schaufelprofils
ergibt sich der minimale Beobachtungswinkel von β = 23◦. Die Messentfernung für alle
Messpositionen variiert innerhalb von ±10%. Analog zur Überprüfung der Reprodu-
zierbarkeit werden Testmessungen am Referenzblech durchgeführt. Die minimale, no-
minale und maximale Messentfernungen werden beim nominalen Beobachtungswinkel
βN = 90◦ untersucht (Abb. 6.9a). Der Beobachtungswinkel wird bei nominaler Mes-
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sentfernung xN innerhalb der Grenzen der Kalibriervorrichtung zwischen 25◦ und 90◦
variiert (Abb. 6.9b). Für jede eingestellte Referenztemperatur werden drei Messungen
mit dem Pyrometer aufgenommen. Die Variation der Messentfernung und des Beobach-
tungswinkels zeigen, dass die mit dem Pyrometer gemessenen Temperaturen TPyro stets
mit den eingestellten Referenztemperaturen TRef übereinstimmen. Bei der Variation der
Messentfernung liegen die festgestellten Abweichungen innerhalb der Unsicherheiten der
Messkette aus Tab. 6.1. Gleiches gilt uneingeschränkt für die Variation des Beobach-
tungswinkels für β ≥ 30◦. Lediglich für TRef = 877, 6 K ist die Abweichung des Wertes
vom Pyrometer (−5, 25 K) für alle Beobachtungswinkel größer als die Unsicherheit der
Messkette, sodass die Unabhängigkeit vom Beobachtungswinkel nicht gewährleistet ist.
Dies kann mit der geringen aufgenommenen Strahlungsleistung des Pyrometers (siehe
Kap. 6.3.2) und einer Abnahme des Emissionsgrades aufgrund des kleinen Einfallswin-
kels begründet werden. Die diskutierten Messungen wurden mit der IR-Sonde für den
Bereich SSVK durchgeführt. Die Messungen mit den IR-Sonden in den Bereichen DSVK
und SSHK bestätigen ebenfalls die zu überprüfenden Annahmen.
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Abb. 6.9: Variation der Messentfernung und Messwinkel
6.4 Fehlereinschätzung aufgrund Strahlungsreflexion
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde ein numerisches Verfahren zur Fehlerein-
schätzung entwickelt (vgl. Kap. 3.3), um die Anwendbarkeit der Pyrometrie am Prüf-
stand zu untersuchen. Das Verfahren basiert auf der Diskretisierung des Schaufelgitters
in ebene Teilflächen und der Berechnung von Einstrahlzahlen. Als Eingabegrößen wer-
den Messgrößen aus dem Experiment und die Temperaturverteilung der Schaufel aus
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CHT-Rechnungen verwendet. Das Verfahren wird an drei Betriebspunkten des Heißgas-
Gitterprüfstands angewendet, um den Messfehler aufgrund von Strahlungsreflexion zu
beurteilen. Das hier vorgestellte Verfahren kann invertiert werden, um den Temperatur-
wert vom Pyrometer allein aus experimentellen Größen zu korrigieren.
6.4.1 Vorgehensweise des Verfahrens
Das Grundprinzip des Verfahrens ist die iterative Bestimmung der Pyrometertempera-
tur TPyro ausgehend von der realen (Metal-)Temperatur TM,real der Schaufeloberfläche
und der realen Temperatur TU,real der Oberflächen, die ihre Umgebung bilden. Die bei-
den letzteren werden aus CHT-Rechnungen gemäß Kap. 7.1 entnommen. Zunächst wird
ein Kontrollvolumen (KV) der Messschaufel und ihrer Umgebung definiert. Nach der
Diskretisierung des Kontrollvolumens in ebene Teilflächen (Facettierung) werden die
Einstrahlzahlen zwischen den einzelnen Teilflächen bestimmt. Als nächstes werden für
beide Peak-Wellenlängen des Pyrometers die emittierte Leistung Φ der einzelnen Teil-
flächen ermittelt. Mit Hilfe der Einstrahlzahlen wird nachträglich die Helligkeit H der
Teilflächen iterativ bestimmt. Aus dieser wird mit Gl. (6.3) die Pyrometertemperatur
TPyro berechnet.
Die Anforderungen an das Verfahren werden anhand der Erfahrung anderer Autoren
(Douglas (1980), Salden (1990)) unter Berücksichtigung der Merkmale vom Heißgas-
Gitterprüfstand definiert:
• Berücksichtigung der räumlichen Ausdehnung des Schaufelgitters in der Modell-
bildung.
• Berücksichtigung der 2-dimensionalen Temperaturverteilung der Schaufeln.
• Berücksichtigung der Mehrfachreflexion.
• Berücksichtigung von Kopf- und Fußplatte.
• Verwendung von Messgrößen aus dem Versuch als Eingabegrößen.
Im Hinblick auf die physikalischen Hintergründe und die Eigenschaften von Pyrometern
(Kap. 6.1 und Kap. 6.2.3) werden unter Berücksichtigung der Geometrie des Prüfstands
folgende Annahmen getroffen:
• Alle Oberflächen sind grau und besitzen einen konstanten Emissionsgrad ǫ.
• Die Temperatur aller Teilflächen ist homogen und stationär.
• Die Temperatur an der gesamten Kopf- und Fußplatte ist konstant.
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• Die Gasstrahlung kann vernachlässigt werden.
• Die Bestimmung von Einstrahlzahlen zwischen Teilflächen und IR-Sonde ist nicht
erforderlich.
Die Annahme einer homogenen Temperaturverteilung über die Teilflächen ist für die
Verwendung von Gl. (6.3) erforderlich und angemessen bei den ausreichend klein ein-
gesetzten Teilflächen. Die Stationarität der Temperatur ist aufgrund des Betriebsver-
haltens (Kap. 5.4) des Prüfstands gegeben. Eine Grundlagenuntersuchung von Salden
(1990) ergab, dass die Berücksichtigung der Temperaturverteilungen an der Nabe und
am Gehäuse von untergeordneter Bedeutung ist. Aus diesem Grund wird für alle Teil-
flächen der Kopf- und Fußplatte stets die gleiche Temperatur angenommen. Die letzte
Annahme wird mit der Auslegung der IR-Sonden begründet. Die verwendete Sonden-
optik minimiert die Fremdstrahlungsanteile aus der Umgebung (siehe Kap. 6.2.3) und
nimmt lediglich den Anteil einer einzigen Teilfläche bzw. des Messflecks auf.
Die Bestimmung der Einstrahlzahlen nach der Definition des Kontrollvolumens erfolgt
mit ANSYS Mechanical APDL 12.1. Aufgrund der festen Geometrie des nicht rotie-
renden Schaufelgitters müssen diese lediglich einmal bestimmt werden. Die iterative
Berechnung erfogt mit dem Tabellenkalkulationsprogramm MS Excel 2007. Insgesamt
werden folgende Arbeitsschritte durchgeführt:
1. Einmalige Bestimmung der Einstrahlzahlen Fij .
2. Eingabe der realen (Metal-)Temperaturen TM,real aus der CHT-Rechnung für die
Teilflächen der Messschaufel, Kopf- und Fußplatte. Die realen Temperaturen der
Messschaufel und der Randschaufeln sind gleich, sodass die Umgebungstemperatur
TU,real der Randschaufel ebenfalls bekannt ist.
3. Eingabe von TU,real der Teilflächen am Eintritt und Austritt des diskretisierten
Schaufelgitters basierend auf Messgrößen aus dem Experiment.
4. Bestimmung der spektralen, emittierten Strahlungsleistung Φǫ,λi der Teilflächen
unter Verwendung des Planck’schen Strahlungsgesetz, des konstanten Emissions-
grades ǫ und der Fläche Aij der Teilfläche für beide Peak-Wellenlängen des Pyro-
meters mit
Φǫ,λi = ǫAij
c1λ
−5
i
exp (c2/λi TM,real)− 1
. (6.4)
5. Bestimmung der spektralen Helligkeit Hλi für beide Peak-Wellenlängen des Pyro-
meters
Hλi = Φǫ,λi + Φρ,λi . (6.5)
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Die Gl. (6.5) muss aufgrund der Abhängigkeit der spektralen, reflektierten Strah-
lungsleistung Φρ,λi von der spektralen Helligkeit Hλi
Φρ,λi = (1− ǫ)Fij Hλi (6.6)
iterativ berechnet werden. Somit wird die Mehrfachreflexion berücksichtigt.
6. Mit den jetzt bekannten spektralen Helligkeiten Hλ1 und Hλ2 kann die Pyrometer-
temperatur TPyro mit Gl. (6.3) anhand einer Zielwertfunktion bestimmt werden.
7. Auswertung des Messfehlers mit
UPyro = TPyro − TM,real. (6.7)
Die eben beschriebene Vorwärtsrechnung kann invertiert werden, wodurch die reale
Oberflächentemperatur TM,real der Messschaufel aus der im Versuch gemessenen Py-
rometertemperatur TPyro ermittelt werden kann (Rückwärtsrechnung). Hierfür können
TU,real von den Randschaufeln und TM,real von der Fuss- und Kopfplatte mit Thermo-
elementen erfasst werden. Die Anwendbarkeit des Verfahrens auf die Durchführung der
Rückwärtsrechung wurde untersucht und bestätigt. Die Rückwärtsrechung kann jedoch
ohne zusätzliche Annahmen nur an der Saugseite durchgeführt werden, da nur diese
vollständig von der IR-Sonden erfasst werden kann (vgl. Abb. 6.2). In der vorliegenden
Arbeit wird lediglich die Vorwärtsrechnung näher diskutiert. Anhand dieser wird eine
Fehlerabschätzung der IR-Messkette durchgeführt.
6.4.2 Diskretisierung und Berechnung von Einstrahlzahlen
Das Kontrollvolumen des Schaufelgitters ist in Abb. 6.10 dargestellt. Dieses beinhaltet
die Messschaufel sowie die linke und die rechte Randschaufel. Aufgrund der Verwen-
dung eines ebenen, periodischen Schaufelgitters genügt die Betrachtung einer einzelnen
Teilung. Die Wände des Eintritts- und Austrittskanal (siehe Abb. 5.4) werden durch
ebene Ersatzflächen modelliert, die das Kontrollvolumen bündig mit den Vorder- und
Hinterkanten der Schaufeln abschließen (Rose (2010)). Die Diskretisierung des Kontroll-
volumens erfolgt mit planen Rechteckflächen. Das Schaufelprofil wird mit zehn Elemen-
ten jeweils an der Saugseite (SS) und an der Druckseite (DS), drei am Staupunkt (SP)
und zwei an der Hinterkante (HK) modelliert. Für die vordere (UV) und hintere (UH)
(Kanal-)Umgebung werden jeweils zehn Elemente verwendet. Die Schaufelhöhe wird in
neun Bereiche unterteilt. Die Position und Größe der Elemente ist so gewählt, dass diese
sich nicht selbst bestrahlen können (Sanders und Synder (2011)).
75
6 Pyrometrie am Heißgas-Gitterprüfstand
DS
UV
SP
SS
UH
HK
Höhe9
Höhe1
(b)(a)
Höhe7
Höhe5
Höhe3
Nabe
Gehäuse
Abb. 6.10: Kontrollvolumen und Bezeichnung der Teilflächen
a) Diskretisierung der Schaufelhöhe
b) Diskretisierung des Schaufelumfangs
Die numerische Berechnung der Einstrahlzahlen erfolgt mit der Hemicube-Methode von
Cohen und Greenberg (1989). Die Verwendung von ebenen Teilflächen für die Modellie-
rung des Schaufelprofils stellt eine Vereinfachung der Schaufelgeometrie dar. Der sich
daraus ergebende Fehler bei der Berechnung von Einstrahlzahlen wurde von Sanders
und Synder (2011) untersucht. Hierfür wurde ein Referenzausschnitt des Schaufelpro-
fils aus dem saugseitigen Vorderkantenbereich der Schaufel verwendet, in welchem die
größte Abweichung zwischen dem diskretisierten Modell und der Originalschaufel liegt.
Die Differenz der berechneten Einstrahlzahlen für das diskretisierte und das Original-
profil im Referenzausschnitt ergibt die maximale Abweichung von 2, 217%. Ein wei-
terer Fehler ergibt sich aus der Wahl der Einstellungsparameter bei der Verwendung
der Hemicube-Methode. Nach der Netzunabhängigkeitsanalyse aus Sanders und Synder
(2011), durchgeführt an einem Referenzfall, der die Schieflage der Teilflächen zueinander
simuliert, sind die Hemicube-Auflösung und die Anzahl von Elementen pro Teilfläche
die wichtigsten Parameter. Die Hemicube-Auflösung entspricht dem Genauigkeitsgrad
der Berechnung. Aufgrund der gewählten Einstellungen ergibt sich ein Fehler von 2, 6%
bezogen auf den netzunabhängigen Fall. Dieser Wert stellt ein Kompromiss zwischen
Genauigkeit und Rechenaufwand dar.
6.4.3 Definition der Randbedingungen
Wie aus Kap. 6.4.1 hervorgeht, werden für die Durchführung der Fehlerabschätzung
neben den Einstrahlzahlen, der Geometrie der Teilflächen vom diskretisierten Kontroll-
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volumen und der Peak-Wellenlängen des Quotienetenpyrometers auch Angaben über
die reale Temperatur der Messschaufel und ihrer Umgebung sowie den Emissionsgrad
des Schaufelmaterials benötigt. Die realen Temperaturen der Messschaufel werden aus
CHT-Rechnungen gewonnen (Kap. 7.1), die den Einfluss der Wärmestrahlung der Heiß-
gasströmung berücksichtigen. Die Teilflächen der diskretisierten Schaufel werden auf die
Schaufeloberfläche des CHT-Modells projiziert und die gemittelte Temperatur der proji-
zierten Fläche entnommen. Die reale Temperatur der Kopf- und Fußplatte entspricht der
gemittelten heißgasseitigen Oberflächentempertur beider Platten. Die eben beschriebe-
nen realen Temperaturen der Messschaufel werden für die Randschaufeln gleich gesetzt.
Der Emissionsgrad ǫMP1 = 0, 9 des Schaufelmaterials wurde gemäß Schiffer (1991) ex-
perimentell ermittelt. Zunächst wird die IR-Messkette an einem schwarzen Strahler vom
Typ Pegasus R 970 der Fa. Klasmeier GmbH Klasmeier (2001) kalibriert, wobei das Py-
rometer im Gesamtstrahlungsbetrieb eingestellt wird. Nachträglich werden Vergleichs-
messungen am Referenzblech aus Kap. 6.3 durchgeführt. Der Emissionsgrad ergibt sich
aus
ǫMP1 =
(
TPyro
TRef
)4
. (6.8)
Die Ersatzflächen an der vorderen und hinteren Kanalumgebung werden anhand der
Randbedingungen so definiert, dass diese die einfallende Strahlungsleistung aus dem
Eintritts- und Austrittskanal des Heißgaspfads (siehe Abb. 5.4) in das Kontrollvolu-
men des Schaufelgitters simulieren. Diese werden als schwarze Strahler definiert, womit
die Selbstbestrahlung der Schaufel über Reflexion an den Ersatzflächen ausgeschlossen
wird. Ihre Temperaturen sind so gewählt, dass ihre emittierte Strahlungsleistung mit der
der entsprechenden Kanalumgebung gleich ist. Die Strahlungsleistung der Kanalumge-
bung wird anhand von zwei zusätzlichen Kontrollvolumina, jeweils für den Eintritts-
und Austrittskanal bestimmt (Sanders und Synder (2011)). Hierfür werden die Tem-
peraturen der Kanalwände aus dem gemessenen Temperaturprofil der Brennkammer
extrapoliert und sowohl für den Eintritts- als auch für den Austrittskanal angenommen.
6.4.4 Messfehler aufgrund von Strahlungsreflexion
In Abb. 6.11 sind relative und absolute Werte des Messfehlers UPyro nach Gl. (6.7) für
drei Betriebspunkte dargestellt. Die Schaufel ist über die normierte Lauflänge s/l gemäß
der Definition aus Kap. 5.3.2 abgewickelt. Die relativen Werte sind auf die reale Tempe-
raturen TM,real der jeweiligen Teilfläche bezogen. Gezeigt wird der Betriebspunkt BP1
aus Kap. 8.1 zusammen mit zwei weiteren, die die gleiche Temperaturverteilung wie BP1
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besitzen, jedoch mit Temperaturniveaus entsprechend der minimalen Arbeitstemperatur
des Pyrometers (BPPyro,min) und der maximal am Prüfstand erwarteten Schaufeltempe-
ratur (BPHGK,max). Die gemittelten Oberflächentemperaturen von BP1, BPPyro,min und
BPHGK,max betragen jeweils 714 K, 950 K und 1100 K. Die Strömungsbedingungen im
Heißgaspfad sind für alle Betriebspunkte gleich.
Die höchsten Messfehler ergeben sich für Bereiche des Schaufelprofils, die in direkten
Blickkontakt mit den Ersatzflächen UV und UH liegen. Für diese Bereiche sind die
Einstrahlzahlen zwischen den Ersatzflächen und den Schaufeln hoch. Die maximale Ein-
strahlzahl von 0,68 berechnet sich auf der Saugseite nahe der Vorkante an der Stelle
s/l = 0, 11. Weitere hohe Werte ergeben sich an der Hinterkante für s/l = −1, 09 und
auf der Saugseite nahe der Hinterkante für 1, 24 ≤ s/l ≤ 1, 39. In den genannten Berei-
chen überlagert sich der Einfluss der hohen Einstrahlzahlen mit dem der hohen Tem-
peraturdifferenz zwischen den heißen Kanalwänden des Eintritts- und Austrittskanals
und der gekühlten Schaufel. Bereiche minimaler Fehler befinden sich dort, wo lediglich
Strahlungsanteile aus den Randschaufeln reflektiert werden. Dort sind die Messfehler
trotz hoher Einstrahlzahlen aufgrund der vergleichsweise geringen Temperaturdifferen-
zen, gegeben allein durch die Temperaturverteilung der Schaufel, klein.
Um den Einfluss der 2-dimensionalen Temperaturverteilung auf den Messfehler anhand
BP1 (Abb. 6.11a und Abb. 6.11b) zu erläutern, wird in Abb. 6.12 die reale Tem-
peraturverteilung der Schaufel für den genannten Betriebspunkt dargestellt. Diese zeigt
deutliche Temperaturgradienten in radialer und in Umfangsrichtung. Die höchsten Tem-
peraturen sind auf der Höhe 1 im Blattspitzenbereich der Schaufel lokalisiert. Der Mit-
telschnitt der Schaufel (Höhe 5) weist eine deutlich niedrigere Temperatur sowie eine
unterschiedliche Temperaturverteilung vor allem im saugseitigen Vorderkantenbereich
für 0, 02 ≤ s/l ≤ 0, 68 auf. Eine detaillierte Auswertung der Schaufeltemperaturen für
BP1 ist in Kap. 8.4 gegeben. Die Umgebungstemperatur für beide Ersatzflächen beträgt
1204 K. Die reale Temperatur der Teilflächen an der Fuß- und Kopfplatte beträgt 852 K.
Die Messfehler für diesen Betriebspunkt sind aufgrund der hohen Temperaturdifferenz
von ∆Tm = 490 K zwischen der Schaufel und dem Ersatzstrahler beachtlich hoch. Die
niedrigsten Fehler zwischen 0, 28% und 3, 82% ergeben sich für die Höhe 1, an der die
Temperaturdifferenz zwischen Schaufel, Kopfplatte und Ersatzstrahler am geringsten ist.
Zudem ist die Bestrahlung der Höhe 1 durch die vordere und hintere Umgebung niedrig.
Diese nimmt in Richtung des Mittelschitts der Schaufel zu. Für den Mittelschnitt der
Schaufel (Höhe 5) werden somit höhere Fehler zwischen 1, 57% und 7, 48% berechnet.
Der Unterschied zwischen dem Verlauf der realen Temperatur und dem Messfehler ist
in der Überlagerung von Reflexionsanteile unterschiedlicher Quellen begründet.
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Abb. 6.11: Messfehler aufgrund von Strahlungsreflexion
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Abb. 6.12: Verlauf der realen Temperaturen für BP1
Der Einfluss des Temperaturniveaus der Schaufel auf den Messfehler ist aus dem Ver-
gleich der relativen Fehler aller drei Betriebspunkte ersichtlich. Für ein Temperatur-
niveau entsprechend der minimalen Arbeitstemperatur des Pyrometers bei BPPyro,min
(Abb. 6.11d) verringert sich dieser auf Werte zwischen −0, 14% und 3, 31%. Zudem
ist der Unterschied der Fehler sowohl innerhalb der einzelnen Höhenabschnitte als auch
über die Schaufelhöhe kleiner. Die Gewichtung von Strahlungsanteilen aus der vorderen
und hinteren Umgebung ist aufgrund der im Vergleich mit BP1 niedrigeren Temperatur-
differenz zwischen der Schaufel und dem Ersatzstrahler geringer. Der relative Messfehler
von −0, 14% für s/l = 0, 06 befindet sich in einem Bereich der Schaufeloberfläche, für
den Treal > TU gilt (Kap. 6.2.3). Für BPHGK,max liegt das Temperaturniveau der Schaufel
in der Größenordnung der vorderen und hinteren Umgebung. Für diesen Fall liegt der
Messfehler zwischen −0, 68% und 1, 74%. Dieser beruht auf der Temperaturverteilung
der Schaufel selbst.
6.5 Schlussfolgerungen zur Pyrometrie am
Heißgas-Gitterprüfstand
Mit dem Ziel, am Heißgas-Gitterprüfstand die Temperaturverteilung der Schaufelober-
fläche zu erfassen, ist eine Infrarot-Messkette basierend auf dem heutigen Stand dieser
Messtechnik entwickelt worden. Durch die Verwendung eines Quotientenpyrometers und
der anwendungsspezifischen Auslegung der IR-Sondenoptik werden die vom Messprinzip
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bedingten Störeinflüsse reduziert. Die Qualität der Kalibrierung sowie eine ausreichende
Reproduzierbarkeit der Messwerten wurde bestätigt, wobei eine hohe Messgenauigkeit
erreicht wird. Anhand von Vorversuchen am Prüfstand konnte die Funktionsweise des
IR-Systems überprüft werden. Die IR-Messkette lieferte an der Kalibriervorrichtung vor
und nach dem Versuch am Prüfstand die gleichen Temperaturen.
Ein Verfahren zur Beurteilung des Messfehlers aufgrund von Strahlungsreflexion wur-
de entwickelt. Der Einfluss der Geometrie des Schaufelgitters und der Umgebung wird
anhand der Bestimmung von Einstrahlzahlen berücksichtigt. Basierend auf einer realis-
tischen Temperaturverteilung der Schaufeloberfläche aus CHT-Rechnungen wurde der
Einfluss des Temperaturniveaus der Schaufel auf den Messfehler untersucht. Daraus
wurde ersichtlicht, dass zur Reduzierung der Strahlungsreflexion eine möglichst gerin-
ge Temperaturdifferenz zwischen der Messschaufel und ihrer Umgebung erforderlich
ist. Bei hohen Temperaturdifferenzen zwischen der Messschaufel und den Kanalwän-
den des Heißgaspfads wird der reflexionsbedingte Messfehler teilweise vervierfacht. Der
von der Temperaturverteilung der Schaufel hevorgerufene Messfehler spielt im Vergleich
eine untergeordnete Rolle. Die Strahlungsreflexion verfälscht den gemessenen Tempe-
raturverlauf erheblich und muss örtlich unter Berücksichtigung des Betriebspunkts des
Kühlsystems der Schaufel und der Heißgasströmung quantifiziert werden. Das Verfahren
kann invertiert werden und anhand von Messgrößen aus dem Versuch angewandt wer-
den. Daraus kann aus einer mit dem IR-Messsystem gemessenen Temperatur die reale
Temperatur der Schaufel berechnet werden.
Eine weitere Möglichkeit den Einfluss der Strahlungsreflexion während der Messungen
gering zu halten besteht in der Beschichtung der Schaufeloberfläche mit einem matt-
schwarzen Hochtemperaturlack, der einen sehr hohen Emissionsgrad aufweist und folg-
lich den reflektionsbedingten Strahlungsanteil gering hält. Der Hochtemperaturlack soll
unempfindlich auf Verbrennungsgase sein. Die Lackschicht ist möglichst dünn, gleich-
mässig und reproduzierbar über die gesamte Schaufeloberfläche aufzutragen, um den
zusätzlichen Wärmewiderstand an der Schaufeloberfläche aufgrund der Lackschicht so-
wohl gering als auch konstant zu halten. Des Weiteren sind genaue Angaben über die
Schichtdicke und Wärmeleitfähigkeit des Hochtemperaturlacks erforderlich, die in den
numerischen Methoden berücksichtigt werden müssen. Der Ansatz der Schaufellackie-
rung wurde in dieser Arbeit nicht weiterverfolgt.
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7 Numerisches Verfahren
Für die stationäre Untersuchung der thermischen Belastung der Schaufel werden zwei
verschiedene numerische Methoden verwendet. Für beide gelten die Randbedingungen
des experimentellen Aufbaus des Heißgas-Gitterprüfstands. Basierend auf den Arbei-
ten von Eifel (2010) wird eine Reihe von konjugierten Wärmeübergangsrechnungen
(CHT) durchgeführt. Diese berücksichtigen sowohl die Schaufel als auch ihre Aufhän-
gung und die Wände des Heißgaspfads, um eine möglichst realistische Abbildung des
Versuchsaufbaus zu gewährleisten. Dabei wird die Außenströmung in unterschiedlichen
CHT-Rechungen sowohl mit Heißgas unter Berücksichtigung der Wärmestrahlung als
auch mit Luft modelliert. Eine zweite Reihe von Rechnungen wird mit einem verein-
fachten Berechnungsmodul mittels FEM vorgenommen. Dieses berücksichtigt lediglich
die Schaufel. Die Innen- und die Außenströmung werden anhand von Fluidtemperaturen
und vorgegebenen Wärmeübergangszahlen abgebildet. Das Berechnungsmodul soll im
Konzeptstadium des Kühlsystems den Vergleich verschiedener Turbulatoren mit gerin-
gerem Rechenaufwand ermöglichen. Für beide Rechnungsreihen werden Programme des
kommerziellen Softwarepakets ANSYS 14.0 verwendet.
7.1 CHT-Rechnungen mit ANSYS CFX
Der verwendete Strömungslöser ANSYS CFX 14.0 basiert auf der numerischen Lösung
der kompressiblen Navier-Stokes-Gleichungen in ihrer Divergenzform zur Bestimmung
der Erhaltungsgrößen Dichte, Energie und Impuls in Abhängigkeit des Geschwindig-
keitsvektors. Nach Einführung der thermischen und kalorischen Zustandsgleichungen
werden zusätzlich Temperatur und Druck bestimmt. Da aufgrund der Komplexität der
auftretenden turbulenten Strömung und der dafür benötigten Rechnerkapazitäten eine
direkte numerische Simulation (DNS) nicht praktikabel ist (Schäfer (1999)), werden
statistische Turbulenzmodelle (RANS) basierend auf der Reynolds-Mittelung der Er-
haltungsgleichungen verwendet. Für Letzteres wird jede Strömungsgröße anhand eines
Mittelwerts und eines Schwankunganteils ausgedrückt. Nach Einsetzen in die Navier-
Stokes-Gleichungen kommen zusätzliche Korrelationstherme in das Gleichungssystem
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hinzu und es entsteht ein Schließungsproblem. Letzteres wird in dieser Arbeit im Rah-
men der Turbulenzmodellierung anhand von Zweigleichungsmodellen behandelt. Zur Be-
rechnung des Wärmeübergangs zwischen Fluid und Festkörper ist eine genaue Abbildung
der Grenzschicht erforderlich. Dies ist vor allem für die Umströmung des Schaufelprofils
von großer Bedeutung, wo je nach Strömungsbedingung eine laminare oder turbulente
Grenzschicht auftreten kann. Die Art der Grenzschicht wird über die Vorhersage des
laminar-turbulenten Umschlags mit Hilfe eines Transitionsmodells berücksichtigt. Die
Kopplung zwischen Fluid und Festkörper erfolgt über Schnittstellen, in denen die Erhal-
tungsgrößen für beide Domänen gleich sind. Im Festkörper wird lediglich die Energieglei-
chung gelöst. Das genannte Gleichungssystem im Zusammenspiel mit den verschiedenen
Modellen beinhaltet die mathematische Beschreibung des Problems. Zur Anwendung
des numerischen Berechnungsverfahrens ist zudem die räumliche und zeitliche Diskre-
tisierung des kontinuierlichen Rechengebiets sowie die Definition der Stoffeigenschaften
der Fluide und des Schaufelmaterials erforderlich.
7.1.1 Turbulenz- und Transitionsmodellierung
Der verwendete Strömungslöser ermöglicht die Verwendung von verschiedenen Turbu-
lenzmodellen. Eifel (2010) zeigte anhand einer ausführlichen Grundlagenuntersuchung,
dass das Shear Stress Transport-Modell (SST) nach Menter (1994) für die vorliegende
Problemstellung das geeignete ist. Die Entscheidungskriterien waren sowohl die Vorher-
sage von Sekundärströmungen als auch die Robustheit der Rechnung. Das SST-Modell
verknüpft über Umschaltfunktionen das k-ǫ-Modell von Jones und Launder (1973) und
das k-ω-Modell von Wilcox (1988). Das erste Modell zeichnet sich durch seine Robust-
heit und seinen geringeren Bedarf an Rechnerkapazitäten bei guter Ergebnisqualitität
aus. Das zweite Modell wurde für niedrige Reynolds-Zahlen entwickelt und eignet sich
für eine genauere Modellierung der viskosen Unterschicht. Somit werden die Vorteile des
k-ǫ-Modells in der Kernströmung und die des k-ω-Modells in der Grenzschicht genutzt.
Die im SST-Modell enthaltenen Turbulenzmodelle basieren auf der Einführung der tur-
bulenten Viskosität µt, die je nach Modell als Funktion der Turbulenten Größen k, ǫ
und ω bestimmt wird. Mit µt werden nach der Approximation von Boussinesq (1877)
die Reynoldsschen Spannungen der Reynolds gemittelten Impulserhaltungsgleichung er-
mittelt. Für die Bestimmung des turbulenten Wärmestroms q˙j , der in der Reynolds
gemittelten Energieerhaltungsgleichung auftritt, wird die turbulente Wärmeleitfahig-
keit λt eingeführt. Diese wird in Abhängigkeit von µt und der turbulenten Prandtl-Zahl
Prt berechnet, für die zahlreiche Modelle in Abhängigkeit der Reynolds-Zahl Re, der
molekularen Prandtl-Zahl Pr des Fluids und empirischen Konstanten entwickelt wur-
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den (Kays und Crawford (1993), Weigand (1997)). Die turbulente Prandtl-Zahl nimmt
je nach Formulierung Werte zwischen 0,85 und 1,7 an. In der vorliegenden Arbeit wird
gemäß der Implementierung des Strömungslösers der übliche Ansatz eines konstanten
Werts von Prt = 0, 9 verwendet. Als Maß für die Auflösung der Grenzschicht gilt der
dimensionslose Wandabstand y+. Nach ANSYS (2011a) soll für diesen y+ < 2 gelten.
Die Grenzschicht soll mit mindestens zehn Knoten normal zur Wand aufgelöst werden.
Als Transitionsmodell wird das γ-θ-Modell nach Langtry und Menter (2005) eingesetzt.
Dieses basiert auf der Lösung von zwei zusätzlichen Transportgleichungen, jeweils eine
für die Intermitenz γ und eine für die Impulsverlustdicke bezogene Reynolds-Zahl Reθ.
Die Formulierung basiert auf einer empirischen Korrelation und benötigt lediglich lokale
Strömungsgrößen, was für die Implementierung in numerischen Berechnungsverfahren
vorteilhaft ist. Das γ-θ-Modell ist in Kombination mit dem SST-Modell validiert worden
und eignet sich für die Modellierung der Bypass-Transition (ANSYS (2011b)).
7.1.2 Strahlungsmodellierung
Aus den in Kap. 2.4 zusammengefassten Überlegungen ergibt sich, dass für die Be-
schreibung der Wärmestrahlung ein mathematisches Modell erforderlich ist, bei dem
sowohl räumliche als auch spektrale Approximationen vorgenommen werden. Als Strah-
lungsquellen treten die heißen Schaufeloberflächen und das Verbrennungsgas auf. Des
Weiteren ist die Abbildung des Strahlungsaustausches infolge von Reflexion erforderlich.
Die Berücksichtigung der Wärmestrahlung hat zur Folge, dass in der Energieerhaltung
alle drei Arten des Wärmestransports auftreten. Die Strahlungsenergie ist zudem über
die Emission und die Temperaturabhängigkeit der Materialeigenschaften vom Tempera-
turfeld abhängig und somit an die Energieerhaltungsgleichung gekoppelt. Die Energie-
und die Impulserhaltung müssen grundsätzlich um drei Effekte ergänzt werden Modest
(2003):
1. Der Wärmeflussvektor erhält, zusätzlich zur Wärmeleitung, eine zweite Kompon-
tente für die Strahlungsleistung Φ.
2. Die innere Energie erhält über die Einfallstrahlung G einen zusätzlichen Beitrag
(nur bei Berücksichtigung der Streuung).
3. Änderungen im Druck infolge von Wärmestrahlung müssen im Spannungstensor
Tij berücksichtigt werden.
Die letzten zwei Effekte können wegen ihre geringe Gewichtung vernachlässig werden
(Modest (2003)). Somit verbleibt lediglich die Ergänzung des Wärmeflussvektors mit
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der Strahlungsleistung Φ, die aus der Strahlungstransportgleichung (RTE – Radiative
Transfer Equation) bestimmt wird. Diese beschreibt die Änderung der spektralen Strah-
lungsintensität Iη über die Schichtdicke s des Gasraums aufgrund von Emission, Absorp-
tion und Streuung. Der Beitrag der Festkörperstrahlung in Iη wird unter der Annahme
der grauen Oberfläche mit dem bekannten Emissionsgrad ǫMP1 = 0, 9 aus Kap. 6.4.3
bestimmt. Die vereinfachte Form in (7.1) gilt für den stationären Fall unter Vernach-
lässigung der Streuung, was für nicht reflektierende Medien wie Gase (siehe Kap. 2.4.1)
zugelassen ist.
∂Iη
∂s
= kG,ηIs,η − kG,ηIη (7.1)
Als weitere Vereinfachung wird das Medium homogen, nicht polarisierend und im ther-
modynamischen Gleichgewicht angenommen. Alle Größen sind spektral und vom Ort
abhängig. Zudem ist die spektrale Strahlungsintensität Iη auch richtungsabhängig. In
der RTE werden die spektralen Eigenschaften, im Gegensatz zu Kap. 2.4, in Abhängig-
keit der Frequenz ν über die Wellenzahl η beschrieben. Grund dafür ist der Vorteil, dass
die Frequenz unabhängig von der Refraktion im Medium ist.
Die Auswahl des Modells erfolgt in erster Linie im Bezug auf die optische Dicke kG
des Mediums. Unter diesem Aspekt sind die Discrete Transfer Method (DTM) und das
Monte Carlo (MC) Modell zur Abbildung des auftretenden Verbrennungsgases am geeig-
nesten (ANSYS (2011a)). Die DTM wurde für homogene Medien, für die eine isotrope
Streuung angenommen werden kann, entwickelt. Die RTE wird unter diesen Annahmen
für eine Anzahl N von Strahlen aus den Oberflächenelementen gelöst. Es wird verein-
fachend angenommen, dass die Strahlungsintensität aus einem bestimmten Raumwin-
kelbereich, die auf ein gegebenes Oberflächenelement trifft, ohne Genauigkeitsverlust
anhand eines einzigen Strahls approximiert werden kann. Die Strahlenverfolgung wird
einmalig vor Beginn der ersten Iteration der Rechnung bestimmt. Das MC Modell dage-
gen ist ein statistisches Modell und beruht auf der Quantentheorie, nach der die Wärme-
strahlung aus der Kombination von Absorption und Streuung der Teilchen beschrieben
wird, die von Gas- oder Wandmolekülen ausgesendet werden (Lüders (2005)). Es wird
vor jeder Iteration eine sehr große Anzahl von Teilchen oder Historien (H > 104) im
Kontrollvolumen verfolgt. Das MC Modell bietet die genaueste Lösung für Strahlungs-
probleme, jedoch mit einem erheblichen Rechenaufwand. Aus diesem Grund wird für die
vorliegende Arbeit das DTM gewählt. Die Anzahl N von Strahlen wird mit Hilfe eines
Referenzfalls so definiert, dass die Lösung aus einer MC Rechnung mit vertretbarem
Zeitaufwand möglichst genau wiedergegeben wird. Aus der durchgeführten Grundlagen-
untersuchung ergibt sich unter Berücksichtigung weiterer Einstellparameter der Wert
N = 16. Genauere Angaben der gewählten Einstellungen sind in Kap. B.1.1 gegeben.
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Zur Modellierung der spektralen Eigenschaften des Mediums unter Verwendung der
DTM bietet ANSYS CFX drei verschiedene Möglichkeiten an. Die Annahme eines grau-
en Gases stellt die stärkste Vereinfachung der Wellenlängenabhängigkeit des strahlenden
Gases dar. Nach dieser Annahme entfällt die Wellenlängenabhängigkeit der Strahlungs-
intensität IG und alle Strahlungsgrößen werden durch die einmalige Lösung der RTE
bestimmt. Dagegen setzt das Multiband Modell voraus, dass das Spektrum in N diskre-
te Bänder unterteilt werden kann, in denen gleiche Strahlungseigenschaften angenom-
men werden können. Die RTE wird über den Frequenzbereich der jeweiligen Bänder
integriert. Die Gesamtlösung wird aus der Summe der Lösungen der einzelnen Bänder
gebildet. Die zwei genannten spektralen Modelle erfordern Kenntnis der Strahlungsein-
genschaften des grauen Gases bzw. der grauen Bänder. Die in dieser Arbeit verwendete
Summe gewichteter grauer Gase (WSGG – Weighted Sum of Gray Gases) von Hottel
und Sarofim (1967) approximiert den Emissionsgrad εG eines Gases oder Gasgemisches
mit der Addition einer Anzahl I von grauen Gasen nach
εG =
I∑
i=0
aε,i(T )[1− exp(−kiPs)] . (7.2)
Die Strahlungseigenschaften der I-Komponenten wird durch Multiplikation eines tempe-
raturabhängigen Gewichtungsfaktors aε,i mit einem grauen Emissionsgrad definiert. Die
Temperaturabhängigkeit von εG wird somit in den Gewichtungsfaktoren berücksichtigt.
Aus diesem Grund können die grauen Emissionsgrade in Abhängigkeit eines tempera-
turunabhängigen Absorptionskoeffizienten ki, der Summe P aller Partialdrücke pG der
absorbierenden Gase im Gasgemisch und der Schichtdicke s des Gasvolumens ausge-
drückt werden. Der Gewichtungsfaktor aε,i kann nach Smith et al. (1982) als der Anteil
schwarzer Strahlungsenergie interpretiert werden, der im Spektralbereich des grauen Ga-
ses mit dem Absorptionskoeffizient ki auftritt. Letztere Autoren geben für die Auflösung
der Temperaturabhängigkeit von aε,i einen Polynomansatz an, dessen Absorptions- und
Temperaturkoeffizieten durch Fitting von (7.2) über einer Regressionsanlyse von tabel-
larischen Werten für den Emissionsgrad εG des auftretenden Gases oder Gasgemisches
gewonnen werden.
Für die Bestimmung der Absorptions- und Temperaturkoeffizieten des Emissionsgrads
der Gase stehen in der Literatur verschiedene Datenbanken zur Verfügung. Diese werden
experimentell oder analytisch in Abhängigkeit von der Art des Brennstoffes, Tempera-
tur, Partialdruck, Schichtdicke und Gas bestimmt. Die relevanten Gase sind hierbei die
Verbrennungsprodukte CO2 und H2O sowie das Gemisch aus beiden. Hierbei unter-
scheidet man zwischen Verbrennung von gasförmigen oder flüssigen Brennstoffen der
allgemeinen Zusamensetzung (CH2)x. Basierend auf experimentellen Daten von Hot-
tel und Sarofim (1967) generierten Smith et al. (1982) eine Datenbank für CO2, H2O
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und das Gasgemisch aus beiden, der für den Temperaturbereich von 600− 2400 K gül-
tig ist. Die Gl. (7.2) wird für drei graue Gase und vier Temperaturkoeffizienten mit
einem maximalen Fehler von 5.124 % gelöst. In der vorliegenden Arbeit kommt der An-
satz von Smith et al. (1982) für flüssige Brennstoffe zur Anwendung. Die verwendeten
Absorptions- und Temperaturkoeffizieten sind in Tab. B.2 zusammengefasst.
7.1.3 Stoffwerte der Fluide und Materialeigenschaften der Schaufel
Die Stoffwerte der Fluide für die Außen- und Innenströmung werden in Abhängigkeit
von der Modellierung der Außenströmung unterschiedlich behandelt. Für die Rechnun-
gen mit Luft werden die dynamische Viskosität µ und die Wärmeleitfähigkeit λ nach dem
Gesetz von Sutherland (1893) gemäß Gl. (5.7) bestimmt. Die verwendete Bezugswerten
sind jeweils µ0 = 1, 75 · 10−5 kg/ms und λ0 = 0, 0247 W/mK bei der Bezugstemperatur
T0 = 280 K (Jischa (1982)). Für die spezifische Wärmekapazität Cp kommt der Polyno-
mansatz von Witte et al. (1996) zur Anwendung. Bei der Modellierung der Außenströ-
mung mit Heißgas kommt aufgrund der Vermischung an der Hinterkantenausblasung die
Berechnung einer Mehrstoffströmung vor. Hierfür wird für beide Strömungen ein Gas
mit den Komponenten CO2, H2O, O2 und N2 definiert. Die Modellierung von Luft und
Heißgas erfolgt über die Vorgabe von Massenanteilen an den jeweiligen Eintritten. Alle
Massenanteile im Heißgas ergeben sich aus den Versuchsbedingungen nach Annahme
einer stöchiometrischen Verbrennung. Für die Kühlluft betragen die Anteile von CO2
und H2O null. Die Zusammensetzung des Gases wird durch die Lösung zusätzlicher
Transportgleichungen für jede Komponente bestimmt. Die dynamische Viskosität µ und
die Wärmeleitfähigkeit λ für CO2, O2 und N2 werden mit dem Gesetz von Sutherland
(1893) berechnet. Für H2O werden lineare Korrelationen aus den Angaben des VDI-
Wärmeatlas (2006) verwendet. Die spezifische Wärmekapazität Cp aller Komponenten
werden mit den NASA Polynomen aus Heywood (1988) berechnet. Die Eigenschaften
der Fluide berechnen sich aus der massengewichteten Mittelung von Werten der vorkom-
menden Komponenten. Alle genannten Ansätzen erfassen die Temperaturabhängigkeit
der Stoffwerte. Die temperaturabhängige Wärmeleitfähigkeit λMP1 vom Schaufelmate-
rial wird EOS (2008) entnommen.
7.1.4 Diskretisierung und Lösungsverfahren
Die räumliche Diskretisierung anhand der Rechennetze aus Kap. 7.1.5 erfolgt über eine
zellenorientierte Finite-Volumen-Methode, bei der die Erhaltungsgleichungen für jedes
Kontrollvolumen (KV) in Integralform unter Verwendung des Gaußschen Integralsatzes
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formuliert werden. Die Diskretisierung erfolgt nach dem High Resolution Scheme (AN-
SYS (2011a)). Dieses beinhaltet eine Umschaltfunktion, die abhängig vom Gradienten
der lokalen Lösung entweder das Upwind-Differenzenverfahren (UDS) des Interpolati-
onsfehlers 1. Ordnung oder ein Verfahren 2. Ordnung verwendet. Die zeitliche Diskreti-
sierung erfolgt mit einem impliziten Verfahren. Dieses ermöglicht die Wahl von großen
Zeitschritten, wobei die Stabilität des Lösungsverfahrens gewährleistet wird. Aufgrund
der unterschiedlichen Zeitskalen zwischen den Strömungsphänomenen und dem Wär-
metransport über Leitung im Schaufelmaterial werden unterschiedliche Zeitschritte zur
Beschleunigung der Konvergenz der Lösung definiert (ANSYS (2011a), Schäfer (1999)).
Nach Eifel (2010) kann der Zeitschritt des Festköpers um dem Faktor 104 bis 106 höher
als der vom Fluid gewählt werden. Im vorliegenden Fall wird der Zeitschritt der Fluide
mit der Auto Timescale-Funktion des Strömungslösers bestimmt. Dennach wird die 3.
Wurzel des Volumens vom Rechengebiet zur Bestimmung der Längenskala benutzt. Für
den Festkörper wird der physikalische Zeitschritt von 100 s festgelegt.
Als Lösungsalgorithmus wird das iterative unvollständige LU-Verfahren (ILU) verwen-
det. Mittels diesem Verfahren wird die Matrix des Gleichungssystems unter Einführung
eines Residuumsvektor mit einem unteren (L) und einem oberen Dreieck (U) approxi-
miert. Dieses Verfahren zeichnet sich durch seine guten Konvergenz- und Robustheitsei-
genschaften aus (Schäfer (1999)). Die Rechnungen werden durch die Verwendung eines
algebraischen Mehrgitterverfahrens beschleunigt. Dieses basiert auf der Vergröberung
des Rechengitters für die ersten Iterationen, womit niederfrequente Fehleranteile effizient
reduziert werden können. Das Rechengitter wird basierend auf der ersten konvergierten
Lösung sukzessiv auf die ursprünglichen Maschenweiten verfeinert (ANSYS (2011b)).
7.1.5 Rechennetz für die CHT-Rechnungen
Die Vernetzung des Rechengebiets mit ANSYS ICEM CFD 14.0 erfolgt anhand von
blockstrukturierten und unstrukturierten Rechennetzen. Zur Diskretisierung des Heiß-
gaspfads kommt ein blockstrukturiertes Rechennetz aus Hexaeder-Elementen zum Ein-
satz. Dieses ist in Abb. 7.1 dargestellt und besteht aus einer Teilung des Schaufelgitters
aus Kap. 5.2.4, jedoch ohne Fillet-Radien. Für die Schaufelumströmung wird ein kom-
biniertes O-J-Netz verwendet, bei dem das O-Netz zur genauen Auflösung der Grenz-
schicht aus 27 Knoten senkrecht zur Schaufeloberfläche besteht. Die Verteilungen der
Knoten ist auf beiden Seiten des abgebildeten Kanals gleich. Dies dient der Anwendung
der periodischen Randbedingung mit einer 1:1-Konnektivität, nach der die Interpolation
von Flüssen nicht erforderlich ist. Dieses Rechennetz besteht aus ca. 2, 3 · 106 Knoten.
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O-Netz
J-Netz
Abb. 7.1: Rechennetz der Heißgaspfads (strukturiert)
Sowohl das Kühlsystem als auch der Festkörper der Schaufel, Kopf- und Fußplatte wer-
den aufgrund ihrer komplexen Geometrie mit Tetraeder-Elementen unstrukturiert ver-
netzt, wobei Maßnahmen zur örtlichen Erhöhung der Netzqualität getroffen werden. Für
die genaue Auflösung der Grenzschicht werden 12 Prismenschichten in der Kühlluftströ-
mung eingebracht. An Rippen, Pin Fins und Umlenkungen, wo eine Strömungsablösung
erwartet wird, wird die Knotenanzahl über so genannten Verdichtungen (density bo-
xes) erhöht, wie aus Abb. 7.2 am Beispiel der Kühlluftströmung ersichtlicht ist. Die
Vernetzung des Festkörpers erfolgt mit der gleichen Strategie. Die 6 eingebrachten Pris-
menschichten im Schaufelmaterial dienen der Gewährleistung von ähnlichen Zellen an
den Schnittstellen mit den Rechennetzen der Fluide. Die Rechennetze der Innenströ-
mung und des Festkörpers besitzen jeweils ca. 3, 7 · 106 und 5, 8 · 106 Knoten.
Prismen
Verdichtung
Verdichtung
Abb. 7.2: Rechennetz des Kühlsystems (unstrukturiert)
Die Netzunabhängigkeit der verwendeten Netze wurde analysiert und bestätigt. Hier-
für wurden für das Rechennetz der Innenströmung und des Schaufelfestkörpers die
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Reynolds-Zahl ReKL,ein und der statische Druck pKL,ein am Eintritt des Kühlsystems
sowie die Kühleffektivität θ als Zielgrößen definiert. Für das Rechennetz der Schaufe-
lumströmung dienen der statische Druck pHG,ein und die Mach-ZahlMHG,ein am Eintritt
des Schaufelgitters als Zielgrößen. Die Knotenanzahl der Innenströmung und des Schau-
felfestkörpers wurde zwischen 1, 2 · 106 und 8 · 106 variiert. Für das Rechennetz der
Schaufelumströmung wurde dagegen eine Variation der Knotenanzahl zwischen 3, 5 ·105
und 8 · 106 durchgeführt. Bezogen auf die gewählten Rechennetze führte eine weitere
Erhöhung der Knotenanzahl zu einer Abweichung der Zielgrößen unterhalb von 0, 43 %.
7.1.6 Konvergenzkriterien
Die Beurteilung der Konvergenz der Lösung erfolgt anhand von Residuen, die zu jeder
Iteration berechnet werden. Für technische Anwendungen sollen die quadratisch gemit-
telten Werte (RMS) zwischen 10−4 und 10−5 liegen (ANSYS (2011a)). Bei RMS-Werten
höher als 10−4 sollten die Ergebnisse nur zur qualitativen Beurteilung verwendet werden.
Die maximalen Residuen liegen in der Regel um ein bis zwei Größenordnungen höher als
die RMS-Werte. In den hier durchgeführten Rechnungen ergeben sich RMS-Werte in der
Großenordnung von 10−4. Die maximalen Residuen liegen dagegen stets unterhalb von
10−1. Die hohe Differenz zwischen maximalen und gemittelten Werten deutet auf lokale
Bereiche hoher Residuen hin, in denen Strömungsablösung stattfindet. Die maximalen
Residuen befinden sich an den Rippen und an den Blattspitzenausblasungen der Innen-
strömung. Weiterhin sind das Plenum im Schaufelfuß und die Pin Fin-Matrix Bereiche
hoher lokaler Residuen. Die maximalen Residuen im Heißgaspfad befinden sich an der
Hinterkantenausblasung, sind jedoch kleiner als in der Innenströmung. Das schlechte
Konvergenzverhalten der Rechnungen wurde von Eifel (2010) anhand von ausführlichen
Untersuchungen über berippten Kanälen und über eine Pin Fin Matrix diskutiert. Der
Ort und die Größenordnung der maximalen Residuen in diesen Untersuchungen stim-
men mit denen der vorliegenden Arbeit überein, womit die Ablösestellen an Rippen und
Umlenkungen als Ursache für die hohen Residuen identifiziert werden.
Als weiteres Kriterium zur Konvergenz der Lösung dient die Kontinuität der globalen
Erhaltungsgrößen. Diese werden nach jeder Iteration bilanziert. Für eine konvergier-
te Lösung weichen die genannten Größen um weniger als 0, 01 % vom Mittelwert ab.
Zusätzlich zu den Konvergenzkriterien des Strömungslösers werden Reynolds-Zahlen,
Massenströme, Drücke und die mittlere Schaufeltemperatur als Zielgrößen definiert. Bei
einer konvergierten Lösung soll sich der Mittelwert ihrer Schwankung nicht mehr ändern.
Alle Rechnungen sind nach den oben genannten Kriterien auskonvergiert.
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7.2 Berechnungsmodul zur Bestimmung der
thermischen Schaufelbelastung mittels FEM
Im Folgenden wird ein gekoppeltes Fluid-Struktur Berechnungsmodul zur Bestimmung
der thermischen Schaufelbelastung mittels FEM vorgestellt. Hierfür wird das Programm
ANSYS Mechanical APDL 14.0 verwendet. Im Gegensatz zu den fluiddynamischen
CHT-Rechnungen werden die Innen- und Außenströmungen nicht berechnet, sondern
anhand von Fluidlinien simuliert.
7.2.1 Aufbau des Berechnungsmoduls
Die Grundlage des Berechnungsmoduls ist die Modellierung der Innen- und Außenströ-
mung der Schaufel anhand von 1-dimensionalen Fluidlinien und deren Kopplung mit den
3-dimensionalen Festkörperelementen der Schaufel über die angrenzenden Oberflächen-
elemente. Zwischen benachbarten Festkörperelementen wird der Wärmetransport über
Wärmeleitung bestimmt. Die Art der Rechnung wird mit der Wahl des Elemententyps,
der Vorgabe der Materialeigenschaften von Fluid und Festkörper sowie der Definition
von Lasten definiert. So kann ein Wärmeaustausch zwischen Fluid und Festkörper über
Konvektion, Strahlung oder der Kombination aus beiden stattfinden. Die thermische
Analyse kann stationär oder instationär erfolgen, wobei hier ausschließlich stationäre
Rechnungen durchgeführt werden. Die Wärmestrahlung wird über die Randbedingun-
gen der Außenströmung berücksichtigt.
Zur Modellierung der Innen- und Außenströmung werden gekoppelte Rohrelemente
FLUID116 verwendet. Dieser Elemententyp berücksichtigt Wärmeleitung sowie Fluid-
transport zwischen zwei (primären) Knoten. Durch die Angabe der beiden primären
Knoten, der Materialeigenschaften des Fluids sowie der so genannten Realkonstanten
wird das Element vollständig definiert. Über die Realkonstanten werden Geometrie-
angaben wie hydraulischer Durchmesser und Strömungsquerschnitt definiert. Die Frei-
heitsgrade des FLUID116-Elements sind Temperatur und/oder Druck, wobei für die
hier durchgeführten Rechnungen nur der Temperaturfreiheitsgrad aktiviert wird. Der
konvektive Wärmeaustausch zwischen Fluid und angrenzenden Oberflächen wird über
die optionalen Knoten des 3-dimensionalen thermischen Oberflächenelements SURF152
modelliert. Das Oberflächenelement nimmt die Temperatur des zugeordneten Fluidkno-
tens als Bulk-Temperatur an. Die erforderliche Wärmeübergangszahl wird als Randbe-
dingung aufgeprägt. Für den Festkörper werden 3-dimensionale thermische Elementen
SOLID90 verwendet. Diese bestehen aus 20 Knoten mit jeweils einem Freiheitsgrad
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für die Temperatur. Ihre Knotenpositionen entsprechen denen vom Oberflächenelement
SURF152 und eignen sich aufgrund der mittleren Knoten auf den Kanten für Volumina
mit gekrümmten Oberflächen. Die Elemente SOLID90 werden durch die Knotenposi-
tionen und die Materialeigenschaften vollständig definiert. Die Materialeigenschaften
werden den SURF152-Elementen zugewiesen. Für SOLID90- und SURF152-Elementen
werden keine Realkonstanten benötigt.
Für die Bestimmung der Wärmeübergangszahlen innerhalb der Kühlkanäle anhand der
Korrelationen aus Kap. 7.2.2 werden Nusselt-, Reynolds- sowie Prandtl-Zahlen der Kühl-
luft benötigt. Die hierfür erforderliche dynamische Viskosität µ sowie die Wärmeleitfä-
higkeit λ werden analog zu den CHT-Rechnungen (vgl. Kap. 7.1.3) als reine Funktionen
der Temperatur berechnet. Letztere wird an jeder Stelle der Kühlkanäle aus der entspre-
chenden Fluidlinie abgelesen. Der statische Druck wird am Eintritt und am Austritt des
Kühlsystems vorgegeben und vereinfachend zwischen beiden Werten linear interpoliert.
Die Stoffwerte des Schaufelmaterials MP1 werden EOS (2008) entnommen. Zur Defi-
nition der äußeren Last der Schaufel sind keine Stoffwerte des Heißgases erforderlich.
Die definierte Referenztemperatur der Heißgasströmung, abgeleitet aus dem gemessenen
Brennkammerprofil, sowie die aufgeprägten äußeren Wärmeübergangszahlen werden als
konstant angenommen. Der Wärmefluss aus dem Heißgas wird aus diesen zwei Grö-
ßen und der Oberflächentemperatur an den korrespondierenden Oberflächenelementen
bestimmt (siehe Kap. 7.2.3).
Die Durchführung der Rechnungen wird anhand von in Makros enthaltenen Befehlen
ausgeführt. Im Hauptmakro, welches die thermische Analyse startet, werden die Ein-
trittsbedingungen der Kühluft und des Heißgases sowie die benötigten Geometriepa-
rameter der Schaufel eingegeben. Zudem ruft dieser alle tabellarisch gegebenen Werte
auf. Die wesentlichen Vorgänge innerhalb des Hauptmakros sind die Vernetzung der
Fluid- und Oberflächenelemente, das Aufbringen der äußeren Randbedingungen sowie
die Definition der Anzahl der Iterationsschritten. Am Ende des Hauptmakros werden die
Untermakros nacheinander aufgerufen. Diese beschreiben die Strömung und die Wär-
meübertragung von der Wand auf die Kühlluft in den einzelnen Schaufelabschnitten.
Die thermische Analyse anhand des Berechnungsmoduls erfolgt iterativ. Aus diesem
Grund müssen neben der Anzahl von Iterationsschritten auch Startwerte für Tempe-
raturen und Wärmeübergangszahlen der Kühlluft angegeben werden. Die zugewiesenen
Startwerte orientieren sich an den tatsächlich auftretenden Werten im vorliegenden Fall.
Diese beeinflussen lediglich die Geschwindigkeit der Konvergenz und nicht die Lösung
nach hinreichender Anzahl von Iterationen. Die Eintrittstemperatur der Kühlluft wird
über alle Iterationen beibehalten. Für eine sichere Konvergenz der Ergebnisse sind min-
destens 9 Iterationen erforderlich. Für die im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten
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Rechnungen wurde jedoch eine Anzahl von 12 Iterationen gewählt, wodurch der gemit-
telte Schaufeltemperaturwert in den letzten drei Iterationen der Rechnungen sich erst
ab der zweiten Nachkommastelle ändert. Die Berechnungszeit mit dem verwendeten
Netz und der gewählten Anzahl von Iterationsschleifen beträgt ca. 15 Minuten auf der
verwendeten Hardware.
7.2.2 Wärmeübergangskorrelationen der Innenströmung
Die Wärmeübergangszahlen, die innerhalb der Kühlkanäle aufgeprägt werden, stammen
aus Korrelationen aus der Literatur (vgl. Kap. 3.2). Diese bestimmen die Nusselt-Zahl
in Abhängigkeit der Reynolds- und Prandtl-Zahl sowie von Geometrieparametern je
nach Art der verwendeten Turbulatoren. Im Folgenden werden die verwendeten Korre-
lationen sowie deren Gültigkeitsbereiche vorgestellt. Eine detailierte Beschreibung der
Auswahlkriterien der verwendeten Korrelationen ist in Latzel (2011) gegeben.
7.2.2.1 Glatte Kanäle
Zur Beschreibung des Wärmeübergangs in glatten Kanälen werden Korrelationen aus
dem VDI-Wärmeatlas (2006) verwendet. Diese sind genauer als Gl. (2.8) nach Dittus
und Boelter (1930) und ermöglichen eine lokale Betrachtung des Wärmeübergangs. Für
Re ≥ 104 wird die lokale Nu-Zahl an der Stelle x des Kanals mit einer Beziehung für
voll ausgebildete turbulente Strömungen in Abhängigkeit des Druckverlustbeiwerts ξ =
f(Re). Die Gültigkeitsbereiche der Korrelation lauten:
104 ≤ Re ≤ 106 0, 1 ≤ Pr ≤ 1000 dh/l ≤ 1
Im Übergangsbereich 2300 < Re < 104 zwischen laminarer und voll ausgebildeter tur-
bulenter Strömung wird die Interpolationsgleichung
Num = (1− γ)Num,L,2300 + γ Num,T,104 (7.3)
verwendet. Mit dem Intermittenzfaktor γ erfolgt die Gewichtung der Nusselt-Zahlen
für laminare (Num,L,2300) und für voll ausgebildete turbulente Strömung (Num,T,104) für
die Bestimmung einer mittleren Nusselt-Zahl Num. Die Beziehung für Num,L,2300 un-
terscheidet sich je nach Randbedingung ’konstante Wandtemperatur’ oder ’konstante
Wärmestromdichte’. Im vorliegenden Fall wird eine konstante Wandtemperatur ange-
nommen, womit der Unterschied zwischen Wandtemperatur und Bulk-Temperatur ex-
ponentiell über die Lauflänge abnimmt (Baehr und Stephan (2006)). Die Stoffwerte für
die genannten Korrelationsgleichungen werden im Berechnungsmodul mit der mittleren
Fluidelementtemperatur der jeweilige Stelle x im Kühlkanal bestimmt.
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Die Annahme der voll ausgebildeten turbulenten Strömung wird am Eintritt aller Kanal-
abschnitte des Kühlsystems in Anlehnung an die verwendeten Korrelationen angenom-
men. Am Kühllufteintritt begründet sich diese Annahme mit der großen Anlauflänge
von l/dh ≈ 16 (vgl. Baehr und Stephan (2006)), die das Messrohr in Abb. 5.8 dar-
stellt. Die Gl. (7.3) kommt lediglich für Betriebspunkte mit niedrigen Reynolds-Zahlen
in Abschnitten des Kühlsystems zur Anwendung, in denen aufgrund einer starken Quer-
schnittserweiterung (vgl. Abschnitt 11 in Abb. 7.7) die Strömung sprunghaft verzögert
wird und die Reynolds-Zahl stark abfällt.
7.2.2.2 Berippte Kanäle
In den berippten Abschnitten des Kühlsystems wird eine Korrelation in Anlehnung an
Han et al. (1991) verwendet. Diese Autoren führten experimentelle Untersuchungen
in quadratischen Kanälen durch und verglichen die Wärmeübertragung sowie Druckver-
luste verschiedener Rippenanordnungen, die an gegenüberliegenden Wänden angebracht
waren. Der Versuchsaufbau bestand aus einem glatten Einlaufkanal der Länge 20dh, wo-
durch eine voll ausgebildete turbulente Strömung am Eintritt in die berippte Teststrecke
der gleichen Länge gewährleistet ist. Die Versuchsparameter lauten:
α = 45◦, 60◦, 90◦
e
dh
= 0, 0625
P
e
= 10
B
H
= 1 15000 ≤ Re ≤ 90000
Die Wände der Teststrecke wurden elektrisch mit einer konstanten Wärmestromdichte
beheizt. Als wärmeübertragende Fläche wird die glatte Fläche ohne Rippen genommen,
womit die Vergleichbarkeit der verschiedenen Rippenkonfigurationen erzielt wird.
Die berippten Abschnitte der untersuchten Schaufel weichen teilweise vom Versuchsauf-
bau nach Han et al. (1991) ab. Das Verhältnis e/dh beträgt im Schaufelmodell 0, 11. Die
Rippenhöhe e hat jedoch bei gleichbleibendem Verhältnis P/e, wie es hier der Fall ist,
keinen wesentlichen Einfluss auf die Wärmeübertragung (Rallabandi et al. (2009)). Eine
weitere Abweichung besteht in den Querschnitten der berippten Kanäle. Im Schaufel-
modell beträgt das Verhältnis B/H im ersten und zweiten berippten Abschnitt jeweils
2, 8 und 1, 4 und weicht somit vom quadratischen Kanal deutlich ab. Im Vergleich zu
anderen Arbeiten mit gekreuzten 45◦-Rippen wird, trotz der genannten Unterschiede,
der hier vorgestellte Versuch als am besten geeignet eingesehen. Die Übertragung von
Nusselt-Zahlen aus Han et al. (1991) auf das Schaufelmodell erfolgt unter der Annahme,
dass aufgrund der hohen Reynolds-Zahl keine Stromaufwirkung aus den Umlenkungen
besteht (vgl. Ekkad und Han (1997)). Die Bestimmung von Nusselt-Zahlen erfolgt gra-
fisch durch Auslesen der Werte Nu/Nu0 ausAbb. 7.3. Die dargestellten Nusselt-Zahlen
sind mit der Beziehung nach Dittus und Boelter (1930) normiert.
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Der Vorteil der gewählten Vorgehensweise ist die lokale Auflösung der relativ kurzen
berippten Kanalabschnitte des Schaufelmodells von 5dh. Wie in Abb. 7.3 ersichtlich,
erreichen die Nusselt-Zahlen im Anfangsbereich des berippten Kanalabschnitts wesent-
lich höhere Werte als im weiteren Verlauf. Die Werte für Nu/Nu0 der ersten drei Stellen
im Diagramm werden abgelesen und in Bereiche der Länge 2dh unterteilt. Diese werden
über die Reynolds-Zahl aufgetragen, wobei zwischen berippter und glatter Wand unter-
schieden wird. Die Werte für Nu/Nu0 werden durch Polynomfunktionen dritten Grades
der Form
Nu/Nu0 = C3 · Re
3 + C2 · Re
2 + C1 · Re+ C0 (7.4)
abgebildet. Die Koeffizienten C0 bis C3 nehmen die Werte aus Tab. B.3 im Anhang an.
Für jeden der drei Bereiche zwischen 0dh und 6dh ergibt sich somit eine Polynomfunktion
für glatte sowie berippte Wände.
Abb. 7.3: Nusselt-Zahlen für Kanäle mit gekreuzten 45◦-Rippen aus Han et al. (1991)
7.2.2.3 Umlenkungen
Die von den Umlenkungen hervorgerufene Erhöhung der Wärmeübertragung wird an-
hand von Verstärkungsfaktoren für die Nusselt-Zahl in definierten Abschnitten der Um-
lenkung berücksichtigt. Diese basieren auf Korrelationen nach Chyu (1991). In seinen
Versuchen hatten sowohl die Kanäle als auch die Umlenkungen einen quadratischen
Querschnitt und glatte Wände. Der Abstand von der Trennwandspitze bis zur Stirnsei-
te der Umlenkung entsprach 1dh. In der vorliegenden Arbeit wird sein 2-Kanal-Modell,
bestehend aus einer einfachen 180◦-Umlenkung, betrachtet.
Für die erste Umlenkung an der Blattspitze der Schaufel werden die in Abb. 7.4 darge-
stellten Abschnitte 4, 5 und 6 berücksichtigt. Für den Abschnitt 3 vor der Umlenkung
gilt die Annahme, dass die Strömung kaum von dieser beeinflusst wird. Der Einfluss der
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Abb. 7.4: Abschnitte der ersten
Umlenkung (Blattspitze)
Umlekung auf die Wärmeübertragung erstreckt
sich lediglich bis einschließlich Abschnitt 6.
Dadurch wird eine Überlagerung der Effekte
der Umlenkung mit denen des nachgeschalteten
Rippenabschnitts nicht berücksichtigt. In Chyu
(1991) sind Korrelationen zur Berechnung des
Verhältnisses Num/Nu0 für verschiedene Ab-
schnitte der Umlenkung in Abhängigkeit der
Reynolds-Zahl gegeben. Diese gelten für Umlen-
kungen in glatten Kanälen, wobei Num der ge-
mittelte Wert des jeweiligen Abschnitts und Nu0
die nach Dittus und Boelter (1930) normierte
Nusselt-Zahl sind. Um die genannten Korrelatio-
nen an den Umlenkungen der berippten Kanäle
im Schaufelmodell anzuwenden, werden Verstärkungsfaktoren fi definiert. Diese erhöhen
die Nusselt-Zahlen über die Umlenkung bezogen auf den Wert im Abschnitt 3. Hierbei
wird vereinfacht angenommen, dass in beiden Kanalabschnitten die gleiche Reynolds-
Zahl herrscht. Mit den entsprechenden Korrelationen für das 2-Kanal-Modell nach Chyu
(1991) ergeben sich die Verstärkungsfaktoren in Abhängigkeit der Reynolds-Zahl:
f4 =
(
4Re−0,09
)
/
(
2, 46Re−0,075
)
(7.5)
f5 =
(
6, 23Re−0,108
)
/
(
2, 46Re−0,075
)
(7.6)
f6 =
(
6, 694Re−0,114
)
/
(
2, 46Re−0,075
)
(7.7)
Die zweite Umlenkung im Plenum des Schaufelfußes stellt eine Abweichung zum Ver-
suchsaufbau von Chyu (1991) dar. Aufgrund des großen Abstands zwischen Trennwand-
spitze und Stirnseite des Plenums (siehe Abb. 7.7) weichen die Strömungsphänomene
deutlich von denen in der angenommenen schmalen Umlenkung ab. Dieser Bereich kann
basierend auf Korrelationen der Literatur nicht genau beschrieben werden und dieser
Modellfehler wird zugelassen.
7.2.2.4 Pin Fins
Im Hinterkantenbereich der Schaufel wird eine Korrelation nach Metzger et al. (1986)
angewandt. Diese gilt für Pin Fin-Anordnungen mit bis zu zehn versetzt angeordneten
Reihen und berücksichtigt Unterbrechungen zwischen diesen sowie die Querschnitts-
verjüngung des Strömungskanals. Der Versuchsaufbau der genannten Autoren besteht
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aus einer rechteckigen Teststrecke, dessen Ober- und Unterseite aus elektrisch beheizten
Kupferplatten bestehen. Die Seitenwände sind aus (isolierendem) Holz und zählen somit
im Gegensatz zu den aus Kupfer bestehenden Pin Fins nicht zur wärmeübertragenden
Fläche. Der vorgeschaltete Einlaufkanal gewährleistet eine voll ausgebildete Strömung
am Eintritt in die Pin Fins. Der Gültigkeitsbereich der Korrelationen unter Beachtung
der Übersichtsarbeit von Armstrong und Winstanley (1988) lautet:
0, 5 ≤
H
D
≤ 3 1, 5 ≤
X
D
≤ 5 2 ≤
S
D
≤ 4 1000 ≤ Re ≤ 100000
Zur Anwendung der genannten Korrelation wird eine zur Kopf- und Fußplatte parallele
Durchströmung der Pin Fins angenommen. Die Verjüngung des Kanals wird mit einem
Konvergenzfaktor berücksichtigt. Der glatte Kanalabschnitt zwischen der letzten Pin
Fin-Reihe und der Hinterkantenausblasung wird als Unterbrechung der Pin Fin-Matrix
interpretiert. Alle geometrischen Parameter des Schaufelmodells liegen innerhalb der
Gültigkeitsgrenzen, bis auf das Höhenverhältnis H/D, das minimal unterhalb liegt. Zur
Berechnung der Nusselt-Zahlen wird zunächst die mittlere Nusselt-Zahl Num über die
zehn Pin Fin-Reihen in Abhängigkeit von der mittleren Reynolds-Zahl Rem und dem
Verhältnis X/D ermittelt. Abb. 7.5 zeigt den mit Num normierten Verlauf der Nusselt-
Zahlen über die Pin Fin-Reihen. Die Nusselt-Zahlen steigen zunächst an und fallen ab
der 5. Reihe leicht ab.
Abb. 7.5: Verteilung der normierten Nusselt-Zahlen über die Pin Fin-Reihen ausMetz-
ger et al. (1986)
Die Reihenfaktoren für Nu/Num, in Tab. B.4 angegeben, werden aus Abb. 7.5 abge-
lesen. Anhand dieser werden die lokalen, nach Reihe i aufgelösten Nusselt-Zahlen mit
Nui = 0, 135 · R¯e
0,69
(
X
D
)−0,34 Nui
N¯u
(7.8)
98
7.2 Berechnungsmodul zur Bestimmung der thermischen Schaufelbelastung mittels FEM
bestimmt. Für eine Pin Fin-Matrix mit weniger als zehn Reihen, wie im vorliegenden
Fall, wird die mittlere Nusselt-Zahl Num über einen Korrekturfaktor fi aus den i vorhan-
denen Reihen gebildet. Der Konvergenzfaktor φ = f(Re) reduziert die reihenaufgelösten
Nusselt-Zahlen, womit die Abnahme der Wärmeübertragung aufgrund der beschleunig-
ten Strömung im konvergierenden Kanal berücksichtigt wird. Die Nusselt-Zahl in der
Unterbrechung wird in Abhängigkeit des Wertes der letzten Reihe und der Länge der
Unterbrechung bezogen auf die Achse der letzten Pin Fins bestimmt.
7.2.3 Behandlung der Außenströmung
Die Außenströmung wird anhand einer parallel zur Vorderkante angeordnete Fluidlinie
des Elemententyps FLUID116 modelliert. Diese erstreckt sich über die gesamte Schau-
felhöhe. Die Abbildung der Außenströmung im Hinblick auf die der Schaufel zugeführte
Wärme erfordert eine Methode in Abhängigkeit der Wandtemperatur TW , deren Be-
stimmung das eigentliche Ziel des Berechungsmoduls ist. Mit der Wandtemperatur TW
erfolgt die Bestimmung der Wärmestromdichte nach Zuordnung der Wärmeübergangs-
zahlen αHG und einer Referenztemperatur des Heißgases THG mit
q˙a = αHG (TW − THG) . (7.9)
Die Wärmeübergangszahlen werden mit Hilfe einer CFD-Rechnung der Außenströmung
bei festgesetzter, konstanter Wandtemperatur TW für jeweils das Schaufelblatt, Fuß-
und Kopfplatte ermittelt. Die Heißgasströmung wird analog zu Kap. 7.1 modelliert.
Die Wärmeleitung des Festkörpers und die Innenströmung der Schaufel werden hier-
bei nicht berücksichtigt. Aus der Rechnung wird die örtliche Wärmestromdichte q˙a,i
für das Schaufelblatt sowie für die Heißgas-seitigen Wände der Fuß- und Kopfplatte
gewonnen, womit nach Definition von THG die örtlichen Wärmeübergangszahlen αHG,i
mit Gl. (7.9) bestimmt werden. Die verwendete Heißgastemperatur THG entspricht der
gemittelten statischen Brennkammertemperatur aus der Messung. Die Wandtemperatu-
ren TW werden ebenfalls aus der Messung entnommen und entsprechen der gemittelten
Wandtemperatur an der jeweiligen Wand. Die genannten Temperaturen variieren je
nach Betriebspunkt (BP). Sieger (1993) gibt für die hier beschriebene Art der Wär-
meübergangsberechnung Verhältnisse zwischen Wand- und Heißgastemperatur von 0,91
bei schwacher Kühlung und 0, 48 bei starker Kühlung an. Die in der vorliegenden Ar-
beit eingestellten Verhätnisse von TW/THG = 0, 54−0, 56 entsprechen somit jenen einer
stark gekühlten Schaufel. In Abb. 7.6 sind am Beispiel von BP1 die ermittelten Wär-
meübergangszahlen mit (a) und ohne (b) Berücksichtigung der Wärmestrahlung für
verschiedene Schaufelhöhen aufgetragen. Die Verteilungen der Wärmeübergangszahlen
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mit Wärmestrahlung weisen höhere Werte auf. Die qualitativen Verläufe bleiben jedoch
gleich. Deutliche Unterschiede ergeben sich am Staupunkt sowie am saugseitigen Hin-
terkantenbereich für s/l = 1, 3− 1, 5. Diese werden in Kap. 8 näher diskutiert.
Die Wärmeübergangszahlen des Schaufelprofils werden als Umfangsverteilungen in
Tabellen hinterlegt. Das Schaufelblatt ist über seine Höhe in insgesamt sieben Abschnit-
ten aufgeteilt, für die jeweils eine Umfangsverteilung von αHG aufgeprägt wird. Die ver-
stärkende Wirkung des Kanalswirbels auf den Wärmeübergang wird somit durch die
Aufteilung der Schaufelhöhe aufgelöst. Hierfür sind jeweils drei Abschnitte am Schau-
felfuß (z/h = 0, 85 − 1) und am Schaufelkopf (z/h = 0 − 0, 15) definiert. Aufgrund
des symmetrischen Kanalwirbels werden für den Schaufelfuß und den Schaufelkopf die
gleichen Verteilungen der Wärmeübergangszahlen verwendet. Für die Fuß- und die Kopf-
platte wird jeweils eine konstante Wärmeübergangszahl verwendet. Die Hinterkante wird
aufgrund ihrer vernachlässigbar kleinen Oberfläche als adiabat betrachtet. Alle übrigen
Außenflächen des Schaufelmodells, die weder der Innenströmung noch dem Heißgaspfad
zugeordnet werden, sind ebenfalls adiabat angenommen.
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Abb. 7.6: α-Verteilung über das Schaufelprofil für BP1 (FEM)
7.2.4 Vereinfachungen des Schaufelmodels
Mit dem Ziel, die Schaufel aus Abb. 4.1 strukturiert zu vernetzen, wird ihre Geometrie
vereinfacht. Als erstes werden der Eintritt 2 im Plenum und die Blattspitzenausblasun-
gen entfernt. Diese können mit dem hier angewandten Verfahren nicht berücksichtigt
werden. Sämtliche Instrumentierungsbohrungen werden ebenfalls entfernt. Die abge-
rundete Innenschräge im Plenum des Originalmodells wird zwecks der strukturierten
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Vernetzung modifiziert. Da das Plenum außerhalb der Heißgasströmung liegt und dem-
zufolge geringe Temperaturdifferenzen zwischen Kühlluft und Schaufelmaterial erwartet
werden, wird die Temperaturverteilung aufgrund der veränderten Wärmeleitung im Ma-
terial nicht stark beeinflusst. Des Weiteren werden die Rippen und Pin Fins aus dem
Modell entfernt, da deren Auswirkung auf den Wärmeübergang durch die verwendeten
Korrelationen erfasst wird. Das vereinfachte Schaufelmodell mit der verwendeten Num-
merierung zur Bezeichnung der einzelnen Abschnitte des Kühlsystems ist in Abb. 7.7
schematisch dargestellt. Die Positionen der Rippen und der Pin Fin Matrix werden für
die Zuordnung der Kanalabschnitte angegeben.
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** *
**
Stirnseite
Plenum
Stirnseite
Kopfplatte
* dh1
** dh2
Abb. 7.7: Schematische Schnittdarstellung der vereinfachten Schaufel
Die Unterteilung des Kühlsystems in die 12 gezeigten Abschnitte dient der freien Wahl
von Korrelationen in den Kühlkanälen. Im Abschnitt 1 wird die Korrelation für turbu-
lente Strömungen in glatten Kanälen nach dem VDI-Wärmeatlas (2006) verwendet. Für
den berippten Abschnitt 2 wird die anhand Han et al. (1991) hergeleitete Gl. (7.4) imple-
mentiert, wobei zwischen den berippten und den glatten Seiten des Kanals unterschieden
wird. Nach Austritt aus dem ersten berippten Bereich liegen in Abschnitt 3 weiterhin die
induzierten Sekundärströmungen der Rippen vor und werden stromab abgeschwächt. Es
wird die Annahme getroffen, dass diese erst beim Eintritt in den Abschnitt 7 vollständigt
abklingen. Daher wird die Nusselt-Zahl zwischen Abschnitt 3 und Abschnitt 7 linear in-
terpoliert. Hierfür werden für die hydrodynamisch ausgebildete Nusselt-Zahl am Eintritt
von Abschnitt 7 erneut die Korrelation für turbulente Strömungen in glatten Kanälen
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aus dem VDI-Wärmeatlas (2006) verwendet. Die interpolierten Werte überlagern sich
im Abschnitt 4 mit den Effekten der Umlenkung, sodass sie mit dem Verstärkungsfaktor
f4 nach Gl. (7.5) multipliziert werden. Im Abschnitt 5 ändert sich lediglich der Verstär-
kungsfaktor zu f5 nach Gl. (7.6). Die Stirnseite der Kopfplatte wird als Nachlauf der
glatten Wand aus Abschnitt 2 betrachtet und wird mit den entsprechend interpolierten
Wärmeübergangszahlen für glatte Wände versehen. Der Nachlaufbereich der Umlenkung
(Abschnitt 6) wird mit dem Verstärkungsfaktor f6 nach Gl. (7.7) multipliziert.
Am Eintritt in den berippten Abschnitt 7 wird die Annahme getroffen, dass die Sekun-
därströmungen sowohl des ersten Rippenabschnitts als auch der Umlenkung vollständigt
abgeklungen sind. Der berippte Abschnitt 7 wird in gleicher Weise wie Abschnitt 2 be-
handelt, ausgehend von einer voll ausgebildeten turbuleneten Strömung. Im Abschnitt
8 verhält sich die Strömung analog zu Abschnitt 3 des vorderen Kanals, bevor in den
Abschnitten 9 und 10 erneut die Verstärkungsfaktoren f4 und f5 sowie die Korrelatio-
nen aus dem VDI-Wärmeatlas (2006) verwendet werden. Die Stirnseite des Plenums
wird analog zur ersten Umlenkung simuliert. Im Hinterkantenbereich strömt die Kühl-
luft parallel zur Kopfplatte. Im Abschnitt 11 wird zunächst eine glatte Kanalströmung
angenommen, die sich wie im Abschnitt 1 beschreiben lässt. Ab Eintritt in die Pin
Fin-Matrix in Abschnitt 12 wird die Korrelation aus Kap. 7.2.2.4 verwendet.
7.2.5 Rechennetz für die FEM-Rechnungen
Die Vernetzung des vereinfachten Schaufelmodells erfolgt in drei Schritten: Zunächst
wird der Festkörper der Schaufel vernetzt und danach die Fluidlinien erstellt sowie die
Zellen der Schaufel als SOLID90-Elemente definiert. Zuletzt werden die Knoten der
Fluidelemente (FLUID116) mit den zugehörigen Oberflächenelementen (SURF152) ver-
knüpft. Der Schaufelkörper wird nach der Sweep-Methode in ANSYS Workbench 12.1
strukturiert vernetzt. Das Netz besteht ausschließlich aus Hexaeder-Elementen. Das ent-
scheidende Kriterium für die Wahl dieser Methode ist der gleichmäßige Netzaufbau mit
definierten Elementlängen in Strömungsrichtung der Kühlluft, der eine eindeutige Zuord-
nung zwischen Fluid- und Oberflächenelementen ermöglicht. Das strukturiert vernetzte
Schaufelmodell ist in Abb. 7.8 dargestellt. Im Schaufelfuß werden Elemente mit der
Länge von 3, 2 mm verwendet. Für das Schaufelblatt sowie für die Kopf- und Fußplat-
te beträgt diese 2 mm. Die gröbere Vernetzung im Schaufelfuß ist zulässig, da dieser
nicht mit Heißgas beaufschlagt wird. In diesem Bereich der Schaufel wird eine geringe
Temperaturdifferenz zwischen Kühlluft und Schaufelmaterial erwartet und demzufolge
ein geringer Wärmeeintrag in die Kühlluft. Zur Auflösung der Schaufeldicke werden 4
Elemente verwendet, sodass sich für das Gesamtmodell ca. 300.000 Knoten ergeben.
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Die Modellierung der Kühlluftströmung mit den FLUID116-Elementen erfolgt mit Hilfe
von 6 Fluidlinien (FL), wie in Abb. 7.8 schematisch skizziert. Zur Beschreibung der
Wärmeübergänge im vorderen und mittleren Kühlkanal (FL1, FL3) sowie im Plenum
bis zum Eintritt in den Hinterkantenbereich (FL5) werden vertikale Fluidlinien verwen-
det. Zwei horizontale Fluidlinien beschreiben die Strömung in den Umlenkungen (FL2,
FL4) und eine dritte die Strömung im Hinterkantenbereich (FL6). Die Fluidlinien der
Umlenkungen beschreiben lediglich die Wärmeübergänge auf den Stirnflächen jeweils
des Plenums und der Kopfplatte. Im Realfall wird der Hinterkantenbereich der Schaufel
und somit auch die Pin Fin Matrix schräg entlang gekrümmter Stromlinien durchströmt.
Die genaue Strömungsrichtung ist jedoch im Konzeptstadium des Kühlsystems nicht be-
kannt. Des Weiteren gilt die verwendete Korrelation für die Pin Fins nur für eine gerade
Durchströmung. Aus diesen Gründen wird vereinfachend eine horizontale Fluidlinie an-
genommen.
FL1
FL2
FL3
FL4
FL5
FL6
Abb. 7.8: Rechennetz des FEM-Moduls
Alle Fluidlinien werden in Elemente der Länge 0, 2 mm unterteilt. Das entspricht dem
Abstand zwischen zwei aufeinander folgenden Knoten. Durch diesen geringen Abstand
wird vermieden, dass ein Knoten eine konvektive Verbindung zu Oberflächenelementen
stromab- und stromaufwärts seiner örtliche Position besitzt. Die Fluidknoten, die zu
keinem Oberflächenelement zugeordnet werden, übernehmen die Temperatur des Vor-
gängerknotens. Die Länge der Oberflächenelemente für die horizontal durchströmten
Abschnitte variiert aufgrund der Schaufelkrümmung, was zu einer leicht ungleichmäßi-
gen Verknüpfung von Fluid- und Oberflächenknoten führt. Trotzdem gewährleistet die
feine Auflösung der Fluidlinien eine genaue Modellierung der Wärmeübertragung.
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7.3 Randbedingungen
Neben den bereits präsentierten Einstellungen der verwendeten Modelle sind für die
Durchführung der Rechnungen die Definition von Betriebspunkt-abhängigen Randbe-
dingungen erforderlich. Diese werden als Strömungszustände der Zu- und Abströmung
an den Rändern des Rechengebiets vorgegeben. In den CHT-Rechungen werden am
Eintritt der Heißgasströmung der gemessene Massenstrom für eine Teilung des Schau-
felgitters und das gemessene Totaltemperaturprofil aus Kap. 5.4 vorgegeben. Hierbei
wird der Zuströmwinkel aus Tab. 4.1 zur Gewährleistung einer inzidenzfreien Zuströ-
mung berücksichtigt. Der Turbulenzgrad der Heißgasströmung von TuHG = 6 % wurde
anhand des Vergleichs von gemessenem und berechnetem Temperaturprofil im Schau-
felmittelschnitt festgelegt. Für diesen Wert wird von den Rechnungen der Temperatur-
verlauf des Experiments am besten wiedergegeben. Der festgelegte Wert für Tu ist im
Vergleich zu den auftretenden Turbulenzgraden in Brennkammern niedrig (Größenord-
nung 20 bis 25 % (Han et al. (2000)), 7 bis 30 % (Carullo et al. (2011))), begründet
sich jedoch in der langen Lauflänge zwischen dem Austritt der Brennkammer und dem
Eintritt in das Schaufelgitter, in der der Turbulenzgrad abklingt (Rüd (1985)). Der sta-
tische Druck am Austritt der Heißgasströmung wird so eingestellt, dass der statische
Druck am Eintritt mit dem gemessenen Wert übereinstimmt. Alle zum Bypass gerich-
teten Oberflächen werden als adiabat definiert. Diese Randbedingung spiegelt die im
Versuchsaufbau am Schaufelfuß sowie an der Kopf- und Fußplatte eingebrachten Wär-
meisolierung wieder (vgl. Kap. 5.2.4). Vereinfachender Weise wird diese Randbedingung
ebenfalls für die äußeren Oberflächen des Eintritts- und Austrittskanals angenommen.
Zur Berücksichtigung von reibungsbehafteten Effekten der Strömung gilt für alle Wän-
de die Haftbedingung. An den Seiten des Kanals wird die periodische Randbedingung
gesetzt, womit das Schaufelgitter durch eine einzigige Teilung abgebildet werden kann.
Am Eintritt der Kühlluft werden der gemessene Massenstrom und die gemessene Tem-
peratur vorgegeben. Der Turbulenzgrad der Kühlluft wird auf TuKL = 1 % festgelegt.
Die Anfangsbedingungen werden zu Beginn der Rechnung in ANSYS CFX automatisch
generiert.
Für die Rechnungen der Außenströmung zur Bestimmung der äußerenWärmeübergangs-
zahlen des FEM-Berechnungsmoduls (siehe Kap. 7.2.3) werden die gleichen Randbe-
dingungen wie in den CHT-Rechnungen gesetzt. Am Eintritt der Kühlluft werden die
gemessene Temperatur sowie der Massenstrom vorgegeben. Letzterer wird zur besseren
Vergleichbarkeit beider Methoden und aufgrund des nicht modellierten zweiten Eintritts
reduziert, um die gleiche Reynolds-Zahl in beiden Rechnungen einzustellen. Der benö-
tigte statische Druck am Eintritt und Austritt des Kühlsystems zur Bestimmung der
Strömungsgeschwindigkeiten werden auch zwecks der besseren Vergleichbarkeit aus den
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Ergebnissen der CHT-Rechnungen entnommen. In Abb. 7.9 und Abb. 7.10 sind die
Rechengebiete beider numerischer Methoden inklusive Randbedingungen gegenüberge-
stellt.
m˙KL,ein
TKL,ein
adiabat
adiabat
adiabat
m˙HG,ein
Tt,HG,ein
pHG,aus
Abb. 7.9: Rechengebiet und Randbedingungen der CHT-Rechnungen
(periodische Ränder sind nicht dargestellt)
m˙KL,ein
TKL,ein
pKL,ein
pKL,aus THG, αHG,Blatt
THG, αHG,KP
THG, αHG,FP
αKL
Abb. 7.10: Rechengebiet und Randbedingungen der FEM-Rechnungen
(nicht gekennzeichnete Oberflächen sind adiabat)
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8 Analyse der thermischen
Schaufelbelastung unter realen
Temperaturbedingungen
Im Folgenden wird die thermische Analyse der Turbinenschaufel unter realen Tem-
peraturbedingungen präsentiert. Die Analyse erfolgt hauptsächlich anhand von CHT-
Rechnungen. Von den beiden verwendeten numerischen Methoden haben diese den hö-
heren Detaillierungsgrad. Die Genauigkeit der numerischen Vorhersage wird anhand der
gemessenen Temperaturen im Mittelschnitt der Schaufel quantifiziert. Zunächst werden
die Außen- und Innenströmung, die Schaufeltemperaturen und die thermische Schaufel-
belastung anhand der CHT-Rechnungen untersucht. Der Einfluss der Wärmestrahlung
auf die thermische Schaufelbelastung wird aus dem Vergleich der Rechnungen mit Heiß-
gas und Luft für die Modellierung der Außenströmung herangezogen. Für die Auswer-
tung steht der Betriebspunkt bei der nominalen Heißgastemperatur von 1273 K (BP1)
im Vordergrund. Die zwei weiteren Betriebspunkte werden für den Vergleich im Sin-
ne einer Temperaturvariation verwendet. Als nächstes wird das Kühlsystem anhand
von Schaufelkühlungsparametern analysiert. Zuletzt folgt ein Vergleich der numerischen
Methoden und die Beurteilung der Aussagekraft der FEM-Rechungen.
8.1 Betriebspunkte
Die Kenngrößen der ausgewählten Betriebspunkte, die in den folgenden Kapiteln nume-
risch untersucht werden, sind in Tab. 8.1 aufgelistet. Es handelt sich um den unteren
Betriebsbereich des Prüfstands, bei dem eine Variation der Heißgastemperatur unter
Einhaltung der Mach-Ähnlichkeit im Heißgaspfad durchgeführt wurde. Als Folge des
konstant gehaltenen Druckniveaus in der Heißgas-Strömung ergibt sich eine Variati-
on der Reynolds-Zahl. Der Betriebspunkt der Kühlluft wurde konstant gehalten. Das
Druckverhältnis Π zwischen der Ebene am Messrohr und der am Gitteraustritt beträgt
für alle Betriebspunkte 1,3. Die Kühlluft der Messschaufel wurde nicht aufgeheizt und
variiert zwischen 293 K und 297 K.
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Tab. 8.1: Ausgewählte Betriebspunkte
BP THG [K] pHG [Pa] MHG [−] ReHG [−] ReKL,ein [−]
BP1 1273 2 · 105 ein: 0, 084 ein: 47668 50308
aus: 0, 259 aus: 145432
BP2 1173 2 · 105 ein: 0, 084 ein: 50811 49961
aus: 0, 253 aus: 160754
BP3 1073 2 · 105 ein: 0, 084 ein: 56803 50154
aus: 0, 253 aus: 181623
Für die CHT-Rechungen werden Messgrößen aus dem Experiment gemäß Kap. 7.3 als
Randbedingungen verwendet. Die Parameter zur Betriebspunkteinstellung werden von
den Rechnungen gut wiedergegeben. Die Abweichungen am Eintritt des Gitters und des
Kühlsystems liegen innerhalb der Messunsicherheit der ausgewählten Betriebspunkte
aus Tab. 5.5. An der Austrittsebene des Gitters werden MHG und ReHG jedoch um
jeweils 8,5% und 2,3% von der CHT-Rechnungen unterschätzt. Um die Vergleichbar-
keit mit den CHT-Rechnungen zu gewährleisten, wird der Betriebspunkt der Kühlluft
für die FEM-Rechnungen unter Berücksichtigung des nicht-modellierten Eintritt 2 im
Plenum (siehe Abb. 4.1b) eingestellt. Die Reynoldszahl ReKL,ein am Eintritt des Kühl-
systems wird auf den Kühlluftmassenstrom und den hydraulischen Durchmesser von
Eintritt 1 bezogen. Daraus ergeben sich für BP1 bis BP3 die Reynoldszahlen von jeweils
51449, 51136 und 51302. Letztere stimmen mit den Werten aus der CHT-Rechnungen
für den genannten Eintritt überein. Das Massentromverhältnis der Kühlluft zwischen
Eintritt 1 und Eintritts 2, entnommen aus den CHT-Rechnungen, beträgt 10 zu 1. Die-
ses entspricht ebenfalls dem Massentromverhältnis zwischen der Hinterkanten- und der
Blattspitzenausblasungen. Daher entspricht dem verwendeten Kühlluftmassenstrom der
Vernachlässigung vom Eintritt 2 und der Blattspitzenausblasungen.
8.2 Analyse der Außenströmung
8.2.1 Brennkammerprofil
Das gemessene Totaltemperaturprofil der Brennkammer ist exemplarisch für BP1 in
Abb. 8.1 als Flächenverteilung über den Querschnitt (2D) und geteilt nach den Werten
der einzelnen drei Sonden (1D) dargestellt. Hierfür sind die Sonden in Strömungsrichtung
von links nach rechts nummeriert. Das Profil weist starke Gradienten sowohl in radialer
als auch im Umfangsrichtung auf, jedoch stimmen die Bulk-Totaltemperaturen der Be-
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triebspunkte BP1 bis BP3 mit jeweils 1275, 7 K, 1175, 9 K und 1076, 9 K gut mit den
Vorgabewerten überein. Die maximalen Temperaturen sind in der oberen Kanalhälfte
in den Nabenbereich der Schaufel verlagert. Aufgrund des auftretenden Temperaturpro-
fils der Brennkammer werden die Randschaufeln mit einer höheren Temperatur als die
Messschaufel beaufschlagt. Die maximale Temperatur von 1351 K wird bei z/h = 0, 75
mit der Sonde 3 gemessen. Diese Position entspricht der Vorderkante der rechten Rand-
schaufel. Die maximale Temperatur für die Messschaufel (Sonde 2) liegt ebenfalls bei
z/h = 0, 75 und beträgt 1311, 9 K. Die minimale Temperatur von 1105, 6 K für diese
Schaufel wird bei z/h = 0, 98 gemessen, wo eine Erfassung von Temperaturwerten nahe
der Wand möglich ist.
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Abb. 8.1: Gemessenes Totaltemperaturprofil für BP1
Zum Verständnis des auftretenden Temperaturprofils wurde eine Rechnung basierend
auf der theoretischen Temperaturverteilung einer Diffusionsflamme nach dem Flammen-
flächenmodell von Burke und Schumann (1928) und den Randbedingungen des Versuchs
bei BP2 durchgeführt. In Anhang A.1 ist die detaillierte Auswertung der durchgeführten
Rechnung gegeben. Die Maxima des symmetrischen Temperaturprofils begründen sich
im Temperaturprofil des Flammrohrs und der Überführung seines kreisförmigen in den
viereckigen Querschnitt der Beruhigungsstrecke. Die Kraftstoffdüse des Flammrohrs er-
zeugt eine Diffusionsflamme, die durch ein rotationsymmetrisches Temperaturprofil mit
starken Gradienten charakterisiert ist. Aufgrund der starken Reduzierung der Kanalhöhe
wird das ursprünglich ringförmige Temperaturprofil gestaucht. Hierbei werden Sekun-
därströmungen induziert, die kaltes Fluid aus den Wandbereichen in die Kanalmitte
transportieren und das ringförmige Temperaturmaximum in zwei symmterischen Ma-
xima spalten. Die Temperaturprofile für BP2 und BP3 sind in Anhang A.2 zu finden.
Diese sind dem Profil von BP1 qualitativ gleich.
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Der Verlauf des Totaldruckprofils für BP1, in Abb. 8.2 dargestellt, entspricht dem
einer vollausgebildeten Strömung. Der Strömungskern ist auf die obere Kanalhälfte zwi-
schen den relativen Kanalhöhen z/h = 0, 4 und z/h = 0, 8 verschoben. Der Verlauf in
Wandnähe deutet auf eine ausgeprägte Grenzschicht hin, die auf die niedrige Strömungs-
geschwindigkeit im Kanal (MHG,ein = 0, 084) zurückzuführen ist. Die Schwankungen im
gemessenen Totaldruckprofil begründen sich in der Genauigkeit des Drucksensors und
dem herrschenden Druckniveau (2 bar), wie in Kap. 5.5 beschrieben.
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Abb. 8.2: Totaldruckprofil für BP1 (1D)
8.2.2 Schaufelumströmung und Sekunderströmungen
Das Schaufelprofil wird anhand der Verteilungen der isentropen Mach-Zahl Mis und des
Profildrucks p/pt,ein bewertet. Diese sind inAbb. 8.3 für drei Schaufelhöhen dargestellt.
Gezeigt wird der nominale Betriebspunkt BP1 für die CHT-Rechnung mit Strahlung.
Die Schaufel wird in Unterschall überströmt. Die Werte der isentropen Mach-Zahl deu-
ten auf eine weitgehend inkompressible Strömung hin. Diese Aussage wird unter der
Annahme getroffen, dass die Abkühlung der Heißgasströmung durch die Schaufel ver-
nachlässigbar gering ist und dass die Definition der isentropen Mach-Zahl nach den
erweiterten Isentropenbeziehungen, welche nur für den Fall q˙ = 0 gilt, anwendbar ist.
Die Beschleunigung im Schaufelprofil ist auf den hinteren Bereich verlagert, wie aus dem
starken Druckabbau an der Saugseite ab der normierten Profilkoordinate x/xo = 0, 6
zu entnehmen ist. Dies entspricht den Charkteristiken eines aft loaded Profils, wie sie in
Graziani et al. (1980) und Schulz (1986) ebenfalls untersucht wurden. Die Verteilung
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der Profilparameter weisen keine nennneswerte Unterschiede über die Schaufelhöhe auf.
Die ähnlichen Werte für die Schaufelhöhen z/h = 0, 05 und 0, 95 ergeben sich aus der
Symmetrie der ebenen Schaufelkaskade. Die kleineren Profildrücke an der Hinterkante
für z/h = 0, 95 sind die Folge des niedrigen lokalen statischen Drucks aufgrund der
Geschwindigkeitsverteilung an der Hintenkantenausblasung (siehe Kap. 8.3).
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Abb. 8.3: Verteilungen der Profilparameter für BP1 mit Strahlung
Die Darstellung des Wirbelsystems in der Schaufelpassage erfolgt anhand der Wirbel-
stärke ~ω. Diese ist als die Rotation der Geschwindkeit definiert:
~ω = rot(~v) = ∇× ~v (8.1)
Zur Quantifizierung der Wirbelstärke wird ihr Vektor auf den lokalen Strömungsvek-
tor ~v projiziert. Dieser entspricht der Wirbelstärke in Strömungsrichtung ωSW (engl:
„Streamwise Vorticity“), die zudem Auskunft über die lokale Drehrichtung der Seku-
därströmungen anhand des Vorzeichens gibt.
ωSW = rot(~v) ·
~v
|~v|
(8.2)
In Abb. 8.4 ist die Ausbildung des Kanalwirbels für die Saugseite des Schaufelprofils
dargestellt. Die Hufeisenwirbel 1 lösen weit vorne bei der normierten Profilkoordinate
s/l = 0, 18 vom Schaufelprofil ab und zwei symmetrische Kanalwirbel 2 bilden sich
aus. Diese drehen sich in entgegengesetzte Richtungen und decken einen großen Anteil
der Schaufeloberfläche ab. An der Hinterkante erstrecken sie sich insgesamt auf ca. 40%
der Kanalhöhe. Die ausgeprägte radiale Ausdehnung der Kanalwirbel ist in der gerin-
gen Reynolds-Zahl der Gitteranströmung begründet und der daraus folgenden großen
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Grenzschichtdicke im Eintrittskanal des Heißgaspfads (Graziani et al. (1980)). Dies wird
vom gemessenen Totaldruckprofil in Abb. 8.2 bestätigt. Die Kanalwirbel weisen eine
hohe Wirbelstärke auf und erhöhen über die in Kap. 2.1.1 beschriebenen Mechanismen
den Wärmeübergang zur Schaufel. In der letzten Querschnittsebene an der Hinterkante
sind der Hinterkantenwirbel 3 und die Kanalwirbel 4 der Nachbarschaufel ersichtlich.
ωSW [s−1]
1
2
3
4
Abb. 8.4: Darstellung der Hufeisen- und Kanalwirbel
8.2.3 Äußerer Wärmeübergang
Die äußere Nusselt-Zahl-Verteilung der Schaufel für BP1 ist in Abb. 8.5 und Abb. 8.6
jeweils für die Rechnung mit (HG) und ohne Berücksichtigung der Wärmestrahlung
(Luft) dargestellt. Für die Bildung der benötigten Wärmeübergangszahlen αHG nach
Gl. (2.1) wird gemäß Kap. 7.2.3 die gemittelte statische Brennkammertemperatur aus
der Messung als Heißgastemperatur THG benutzt. Die höchsten Nusselt-Zahlen sind im
Staupunkt an der Vorderkante des Profils lokalisiert. Die Maximalwerte sind entspre-
chend der Temperaturverteilung der Brennkammer in Richtung der Nabe verschoben.
Gleiches gilt für die Verteilung an der Druckseite. Zudem überlagern sich für diese die Ef-
fekte der Temperaturverteilung der Brennkammer mit den hohen lokalen Nusselt-Zahlen
der Innenströmung im Nabenbereich (vgl. Kap. 8.3.2), wodurch der Wärmeübergang er-
höht wird. An der Nusselt-Zahl-Verteilung der Saugseite erkennt man den ausgeprägten
Einflussbereich der Kanalwirbel 1 . An der Position des zweiten Vorderkanals des Kühl-
systems 2 werden aufgrund seiner hohen Kühleffektivität höhere Nusselt-Zahlen als im
restlichen Mittelschnittbereich der Schaufeloberfläche lokalisiert.
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1
Abb. 8.5: Äußere Nusselt-Zahl-Verteilung der Schaufel für BP1 (HG)
Nu [-]
2
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KP 1
1
Abb. 8.6: Äußere Nusselt-Zahl-Verteilung der Schaufel für BP1 (Luft)
Die Berücksichtigung der Wärmestrahlung hat keinen wesentlichen Einfluss auf die äu-
ßere Nusselt-Zahl-Verteilung. Das Niveau der Nusselt-Zahlen wird jedoch aufgrund des
zusätzlich zugeführten Wärmestroms q˙ Strahlung um 15,3% erhöht. Lediglich für den mitt-
leren saugseitigen Hinterkantenbereich 3 der Schaufel wird die Verteilung quantitativ
verändert, in dem die Nusselt-Zahlen ansteigen (vgl. auch Abb. 8.7b ab der normierten
Profilkoordinate s/l = 1, 3). In diesem Bereich der Schaufeloberfläche ist die einfallende
Strahlungsleistung aus der Umgebung hauptsächlich aufgrund der Gasstrahlung beson-
ders hoch. Zudem steigt das Temperaturniveau des druckseitigen Hintenkantenbereichs
der Schaufel stark an (vgl. Kap. 8.4.1), womit die Festkörperstrahlung aus der gegen-
überliegenden Schaufel ansteigt. Der Einfluss der Wärmestrahlung ist stark von der
Geometrie des Schaufelgitters abhängig.
InAbb. 8.7 ist die Wärmeübergangsverteilung für die drei Schaufelhöhen ausAbb. 8.3
dargestellt. Die saugseitigen Wärmeübergangszahlen an Nabe und Gehäuse sind auf-
grund der Kanalwirbel höher als für den Mittelschnitt. Das Niveau des Wärmeübergangs
wird bezogen auf den Mittelschnitt jeweils um 79, 3% für die Rechnung mit Heißgas und
um 97, 2% für die Rechnung mit Luft erhöht. Die ähnlichen Werte für z/h = 0, 05 und
0, 95 bestätigen die Symmetrie des Wirbelsystems.
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Abb. 8.7: α-Verteilung über das Schaufelprofil für BP1 (CHT)
Die Niveaus und Verläufe der Wärmeübergangsverteilungen der CHT-Rechnungen
sind in sehr guter Übereinstimmung mit den Randbedingungen für das FEM-
Berechnungsmodul (vgl. Abb. 7.6). Dies spricht für die Anwendbarkeit der Annahmen
aus Kap. 7.2.3 im Bezug auf die Bestimmung der Randbedingungen für Rechnungen mit
und ohne Berücksichtigung der Wärmestrahlung.
Abb. 8.8: Mittlere äußere Nusselt-Zahl
Die beschriebenen Verteilungen der
Nusselt-Zahlen sind sowohl mit als
auch ohne Berücksichtigung der Wär-
mestrahlung für alle untersuchten Be-
triebspunkte qualitativ gleich. Die
mittleren Werte NuHG,m variieren je-
doch in Abhängigkeit der Heißgas-
temperatur, wie in Abb. 8.8 darge-
stellt ist. Für höhere Heißgastempe-
raturen sinken die mittleren Nusselt-
Zahlen aufgrund der steigenden Wär-
meleitfähigkeit λ des Fluids. Dieser
Effekt ist stärker als die Erhöhung der Wärmeübergangszahlen αHG bei steigender Heiß-
gastemperatur, die sich aufgrund des konstant gehaltenen Betriebspunkts des Kühlsys-
tems ergibt. Die Wärmestrahlung verursacht eine Erhöhung von NuHG,m von jeweils
15, 3% (BP1), 12, 7% (BP2) und 10, 6% (BP3).
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8.2.4 Transitionsverhalten
In den untersuchten Betriebspunkten treten keine Transitionseffekte auf. Die Werte für
die Intermitenz γ um das Schaufelprofil liegen unterhalb von 0,2 und entsprechen denen
einer laminaren Grenzschicht. Diese Aussage wird durch die Verteilung der Wärmeüber-
gangszahlen αHG für den Mittelschnitt des Profils (siehe Abb. 8.7) bestätigt, in der die
durch Transition bedingte sprunghafte Erhöhung der saugseitigen Wärmeübergangszah-
len nicht vorhanden ist (vgl. Hylton et al. (1983),Mayle (1991)). DesWeiteren werden für
die vorkommenden niedrigen Reynolds-Zahlen der Schaufelzuströmung ReHG,ein keine
Transitionseffekte erwartet (siehe Kap. 2.1.2). Es findet zudem keine Strömungsablösung
über das Schaufelprofil statt.
Trotz der Abwesenheit von Transitionseffekten werden alle CFD-Rechnungen der vorlie-
genden Arbeit unter Verwendung des Transitionsmodells aus Kap. 7.1.1 durchgeführt.
Grund dafür ist die Möglichkeit der Modellierung von laminaren Grenzschichten, die
im Vergleich zum voll-turbulenten Ansatz zu einer deutlich besseren Übereinstimmung
mit den Profiltemperaturen des Experiments führen. Eine im Rahmen vonWöske (2012)
durchgeführte Untersuchung ergab, dass das verwendete Transitionsmodell das Transiti-
onsverhalten von konvektiv gekühlten Gasturbinenschaufel mit guter Übereinstimmung
vorhersagt. Letztere Untersuchung basiert auf den experimentellen Arbeiten von Hyl-
ton et al. (1983). Auf diese Weise wird die Aussagekraft des Transitionsmodells für die
Auflösung von laminaren Grenzschichten ebenfalls bestätigt.
8.3 Analyse der Innenströmung
Die Temperaturverteilung der vorliegenden Turbinenschaufel sowie ihre thermische Be-
lastung werden von den Charakteristiken des konvektiven Kühlsystems dominiert. In den
folgenden Abschnitten werden die Strömungsphänomene innerhalb der Schaufel sowie
ihre Auswirkung auf den inneren Wärmeübergang analysiert. Die Analyse des Kühlsys-
tems erfolgt anhand der Kanalabschnitte aus Abb. 8.9. Für diese werden der Wärme-
übergang und die Schaufelkühlungsparameter (Kap. 8.4.3) untersucht. Die globalen Pa-
rameter beziehen sich auf die Bilanz zwischen beiden Eintritten und den Hinterkanten-
und Blattspitzenausblasungen (blau). Die Sekundärströmungen in den Vorderkanälen
werden anhand von verschiedenen Schnittebenen dargestellt. Dazu dienen die Schnit-
tebenen am Eintritt und Austritt (rot) der jeweiligen Vorderkanäle sowie unmittelbar
hinter dem letzten Rippenpaar (gelb) in Strömungsrichtung. Die Ablösegebiete in Haups-
trömungsrichtung werden anhand der Längsschnitte S1-8 (grün) untersucht.
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Abb. 8.9: Kanalabschnitte zur Parameterberechnung und Schnittebenen zur Darstel-
lung der Sekundärströmungen in den Vorderkanälen
8.3.1 Senkundärströmungen
In Abb. 8.10 sind die Rezirkulationsgebiete sowie die Geschwindigkeitsverteilung für
den Mittelschnitt des Kühlsystems dargestellt. Sie stellt einen Überblick der gesamten
Innenströmung dar.
u [m/s]
2
1
Abb. 8.10: Rezirkulationsgebiete und Geschwindigkeitsverteilung im Mittelschnitt des
Kühlsystems (BP1)
Man erkennt drei ausgeprägte Rezirkulationsgebiete 1 mit geringen Strömungsge-
schwindigkeiten jeweils nach der ersten Umlenkung, im Plenum des Schaufelfusses und
hinter dem zweiten Trennsteg unmittelbar vor der Pin Fin-Matrix. Die Rezirkulationsge-
biete an den Ecken 2 des Blattspitzenbereiches werden von den Blattspitzenausblasun-
gen nicht unterdrückt. Bedingt durch die Rezirkulationsgebiete am Ende der Trennstege
reduziert sich der Strömungsquerschnitt, was eine lokale Beschleunigung der Strömung
116
8.3 Analyse der Innenströmung
zur Folge hat. Weitere Bereiche höherer Strömungsgeschwindigkeiten sind im zweiten
Vorderkanal und im Eintritt in den Hinterkantenbereich des Kühlsystems erkennbar.
Die höchsten Geschwindigkeiten sind am Hinterkantenaustritt im Nabenbereich loka-
lisiert. Die Pin Fin-Matrix wird schräg angeströmt und der Kühlluftmassenstrom ist
ungleichmässig verteilt. Nahezu 30% des Kühlluftmassenstroms verlässt das Kühlsys-
tem über den Nabenbereich der Hinterkantenausblasung, wobei im Blattspitzenbereich
dieser Ausblasung lediglich 22, 6% des Kühlluftmassenstroms bei deutlich niedrigeren
Geschwindigkeiten austreten.
u [m/s]
A
Abb. 8.11: Rezirkulationsgebiete in der Pin
Fin-Matrix (BP1)
Der Nabenbereich der Pin Fin-
Matrix ist in Abb. 8.11 inklusi-
ve Hinterkantenausblasung vergrö-
ßert dargestellt. Das Rezirkulations-
gebiet A stromab der Pin Fins kor-
reliert mit den induzierten Sekun-
därströmungen von Zylinderanord-
nungen aus Kap. 2.2.1.4. Alle Pin
Fins der Anordnung weisen die glei-
che Charakteristik für die Rezirkula-
tionsgebiete auf. Ihre Ausdehnung ist jedoch von der Strömungsgeschwindigkeit und
Anstromrichtung der Pin Fins abhängig.
In Abb. 8.12 sind die Sekundärströmungen an den Eintritts- und Austrittsebenen der
berippten Vorderkanäle (VK1 und VK2) sowie an den Schnittebenen hinter den letz-
ten Rippen der Anordnung dargestellt (vgl. Abb. 8.9). Ihre Richtung wird mit dem
Vektor der Sekundärgeschwindigkeit vxy angegeben. Zudem wird die Streamwise Vorti-
city ωSW gezeigt, um die Wirbelstärke zu quantifizieren. Aufgrund des nichtkreisförmi-
gen Kanalquerschnitts bildet sich bereits nach dem glatten Kanalabschnitt (VK0) eine
Sekundärströmung am Eintritt des ersten berippten Kanalabschnitts (VK1) aus. Ihre
Wirbelstärke ist jedoch gering. Gemäß der Überlegungen aus Kap. 2.2.1 wird Fluid von
der Wand in das Kanalinnere befördet, was aber im Vergleich zum Massentransport
in Hauptströmungsrichtung eine untergeordnete Rolle spielt. Der Kanalabschnitt VK1
wird demzufolge in sehr guter Näherung ungestört angeströmt. Im Gegensatz zu der
erwarteten einzigen Sekundärströmung in den Schnittebenen hinter den eingesetzten
gekreuzten Rippen (vgl. Abb. 2.3b), werden zwei gleichläufige Sekundärströmungen
1 indentifiziert. Diese Charakteristik wurde ebenfalls von Eifel (2010) beobachtet und
begündet sich mit der Krümmung der Kanalwände, indem das Fluid von der druck-
seitigen Kanalwand ablöst, wenn es auf das entgegen strömende Fluid der Saugseite
trifft. Die Gebiete hoher Wirbelstärke für diese Schnittebene befinden sich am Trenn-
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stegbereich sowie an der druck- und saugseitigen Wand stromab der Rippen 2 . Die von
den Rippen induzierten Sekundärströmungen dissipieren vor dem Austritt des Kanal-
abschnitts, wo die Umlenkung der Hauptströmung den Einfluss der Sekundärgeschwin-
digkeiten überwiegt. Am Eintritt in den zweiten berippten Vorderkanal (VK2) sind die
von der Umlenkung induzierten Dean-Wirbeln 3 ersichtlich. An dieser Schnittebene
werden die höchsten Wirbelstärken des Vorderkantenbereichs des Kühlsystems erreicht.
Die Dean-Wirbel überlagern sich mit den Sekundärströmungen 4 des zweiten beripp-
ten Kanalabschnitts (VK2). Am Austritt des zweiten berippten Kanals werden lediglich
die Sekundärströmungen 5 im Bereich von Trennsteg 1 identifiziert. Die Sekundär-
strömungen an der gegenüberliegenden Wand dissipieren aufgrund der Umlenkung der
Hauptströmung im Plenum (siehe Abb. 8.10).
Austritt VK2 Eintritt VK1
Eintritt VK2 Austritt VK1
Rippen VK2 Rippen VK1
x
y
ωSW [s−1]
1
2
3
4
5
Abb. 8.12: Sekundärströmungen in den berippten Vorderkanälen
Die Längsschnitte in Abb. 8.13 zeigen die Geschwindingkeit in Haupströmungsrichtung
des Kanalabschnitts VK1. Anhand der Streamwise Vorticity werden an allen Rippen
Ablösewirbel A indentifiziert. Stromab der Rippen bilden sich aufgrund der Stömungs-
ablösung Rezikulationsgebiete B aus. In der Nähe des ersten Trennstegs (S3, S4) findet
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Abb. 8.13: Längsschnitte durch den berippten Vorderkanal VK1
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Abb. 8.14: Längsschnitte durch den berippten Vorderkanal VK2
die Wiederanlegung der Strömung C bei hohen Wirbelstärken statt, wodurch der Wär-
meübergang lokal erhöht wird. Die Wiederanlegungsgebiete sind für die druckseitigen
Kanalwände ausgeprägter. Die Wirbelstärke im Bereich des Trennstegs ist aufgrund der
Verlagerung der Strömung höher. An der Vorderkante (S1) findet die Umkehrung der
Strömungsrichtung der Sekundärgeschwindigkeiten D an der Position des Rezirkulati-
onsgebietes in der Umlenkung (vgl. Abb. 8.10) statt. Die beschriebenen Phänomäne
gelten auch für den Kanalabschnitt VK2 in Abb. 8.14. Das Niveau der Wirbelstärke
ist jedoch doppelt so hoch. Der Bereich höherer Wirbelstärke am zweiten Trennsteg
(S7, S8) breitet sich weiter in Richtung Kanalmitte aus als in Kanalabschnitt VK1. In
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den Schnitten S5 und S6 kann die Entstehung der Dean-Wirbel E am Eintritt des
Kanalabschnitts VK2 lokalisiert werden.
8.3.2 Innerer Wärmeübergang
In Abb. 8.15 ist die Nusselt-Zahl-Verteilung im Kühlsystem der Schaufel für BP1 un-
ter Berücksichtigung der Wärmestrahlung dargestellt. Diese ist repräsentativ für alle
Betriebspunkte. Die Nusselt-Zahl-Verteilung ist konsistent mit den beschriebenen Se-
kundärströmungen und Rezirkulationsgebieten der vorherigen Abschnitte. Die höchsten
Werte sind im Bereich der Wiederanlegung der Strömung hinter den Rippen 1 und vor
den Pin Fins im Nabenbereich 2 der Hinterkante lokalisiert. Eine weitere Stelle hoher
Nusselt-Zahlen befindet sich in der Umlenkung im Bereich des zweiten Trennstegs 3 .
Sehr niedrig sind die Werte in den Rezirkulationsgebieten vor der Pin Fin-Matrix 4 und
im Vorderkantenbereich der Umlenkung 5 . Im Blattspitzenbereich der Pin Fin-Matrix
6 sind die Nusselt-Zahlen aufgrund des geringeren Kühlluftmassenstroms bei niedrigen
Geschwindigkeiten gering.
Druckseite Saugseite
Nu [-]
1
22
3
5
54
6 6
Abb. 8.15: Innere Nusselt-Zahl-Verteilung der Schaufel für BP1 (HG)
Die gemittelten Werte der Nusselt-Zahlen Nui,m für die Kanalabschnitte im Schau-
felblatt sind in Abb. 8.16a für alle Betriebspunkte dargestellt. Die betrachteten Ka-
nalabschnitte liegen im Heißgaspfad. Das höchste Niveau von Nui,m wird im hochbe-
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lasteten ersten Vorderkanal VK1 erreicht. Die Umlenkung weist trotz der ausgepräg-
ten Rezirkulationsgebiete das gleiche Niveau auf wie VK2. Die Werte von Nui,m an
der Pin Fin-Matrix betragen ein Viertel von denen an der Vorderkante bei VK1. Der
Vergleich zwischen den Betriebspunkten zeigt keine nenneswerten Unterschiede für die
Nusselt-Zahlen im Kühlsystem, was aus den konstanten Betriebspunkten der Kühlluft
zu erwarten ist. Aus diesem Grund ermöglichen die gewählten Betriebspunkte die iso-
lierte Betrachtung des Einflusses der Wärmestrahlung und der Temperaturvariation im
Heißgaspfad auf die thermische Belastung der Schaufel. Anhand der Kühlluftaufheizung
∆TKL in den Kanalabschnitten, in Abb. 8.16b dargestellt, wird der in die Kühlluft
übertragene Wärmestrom bewertet. Trotz des niedrigen Nusselt-Zahl-Niveaus wird die
höchste Kühlluftaufheizung ∆TKL im Kanalabschnitt PF erreicht. Dies begründet sich
in der wärmeübertragenden Fläche, die jeweils 2,7- und 3,3-mal größer als die der Ka-
nalabschnitte VK1 und VK2 ist. Die Werte der Kühlluftaufheizung sind höher für die
Rechnungen mit Wärmestrahlung. Des Weiteren ist die Differenz der Kühlluftaufheizung
bei Vernachlässigung der Wärmestrahlung höher bei steigender Heißgastemperatur. Die
globale Auswertung des Kühlsystems ergibt eine Unterschätzung der Kühlluftaufheizung
von jeweils 10, 6%, 8, 8% und 7, 4% für die Betriebspunkte BP1, BP2 und BP3, wenn
die Wärmestrahlung nicht berücksichtigt wird. Diese Tendenz begründet sich in der Ab-
hängigkeit des strahlungsbedingten Wärmestroms q˙ Strahlung von der vierten Potenz der
Heißgastemperatur (vgl. Kap. 2.4.1), was auch die nicht proportionale Erhöhung von
∆TKL zwischen den Betriebspunkten erklärt.
(a) Mittlere innere Nusselt-Zahlen
∆
(b) Kühlluftaufheizung
Abb. 8.16: Mittlere innere Nusselt-Zahlen und Kühlluftaufheizung im Schaufelblatt
Im Gegensatz zur äußeren Wärmeübertragung (vgl. Kap. 8.2.3) wird die Wärmeüber-
tragung im Inneren der Schaufel von der Wärmestrahlung aus der Außenströmung nicht
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stark beeinflusst. Die mittleren Werte der inneren Nusselt-Zahlen variieren maximal
um 1, 4% zwischen den Betriebspunkten. Die Charakteristik des Kühlsystems bleibt im
Hinblick auf die Wärmeübertragung demzufolge gleich. Der Wärmefluss in die Kühlluft
ändert sich jedoch in Abhängigkeit der Heißgastemperatur sowie je nachdem, ob die
Wärmestrahlung berücksichtigt wird oder nicht. Dies hat einen erheblichen Einfluss in
der Beurteilung der Performance des Kühlsystems anhand der Schaufelkühlungspara-
meter (siehe Kap. 8.4.3).
8.4 Analyse der thermischen Schaufelbelastung
8.4.1 Schaufeltemperaturen
Im Folgenden werden die experimentellen und die numerischen Temperaturwerte der
Schaufeloberfläche im Mittelschnitt gegenübergestellt. Bedingt durch die Positionierung
der Thermoelemente (siehe Kap. 5.3.2) weichen die gemessenen und die tatsächlichen
Temperaturwerte an der Schaufeloberfläche voneinander ab. Dies ist eine Folge der auf-
tretenden Temperaturgradienten im Schaufelmaterial und ist vom Betriebspunkt ab-
hängig, wie in Kap. 8.4.2 näher diskutiert wird. Es ergibt sich zusätzlich zur Messge-
nauigkeit aus Kap. 5.5 eine mittlere Temperaturabweichung von 10, 6 K, 9, 6 K und
8, 7 K für BP1, BP2 und BP3. In Abb. 8.17 ist der Temperaturverlauf des aufgerollten
Schaufelprofils im Mittelschnitt für BP1 dargestellt. Die höchsten Temperaturen werden
am Staupunkt für s/l = 0 lokalisiert. Von dieser Stelle aus sinkt die Temperatur für die
Druck- und Saugseite stark ab. Die minimalen Werte sind an den Positionen s/l = −0, 3
und s/l = 0, 5 entsprechend der Position des zweiten Vorderkanals des Kühlsystems
lokalisiert, in dem der Wärmeübergang in die Kühlluft für den Mittelschnitt des Schau-
felprofils am höchsten ist. Für die Saugseite wird eine Stelle mit einem lokalen Tempera-
turmaximum an der Position s/l = 0, 85 identifiziert. Diese stimmt mit der Position des
Rezirkulationsgebiets stromab der Pin Fin-Matrix (vgl. Abb. 8.10) überein. An dieser
Stelle wird die Temperatur an der Druckseite (s/l = −0, 51) ebenfalls erhöht und steigt
bis zur Hinterkante weiter an. Der experimentelle Temperaturverlauf wird von den Rech-
nungen gut wiedergegeben. Das Temperaturniveau wird jedoch von diesen überwiegend
unterschätzt. Der Vergleich von Rechnungen mit Luft und mit Heißgas, jedoch ohne Be-
rücksichtigung der Strahlung, zeigte exakt den gleichen Temperaturverlauf (Mick et al.
(2013)). Dies deutet auf eine untergeordnete Rolle der unterschiedlichen Stoffwerte bei-
der Fluide in Bezug auf die Vorhersage der Schaufeltemperaturen hin. Die unterschied-
lichen Temperaturen zwischen den hier vorgestellten Rechnungen mit Luft und Heißgas
sind somit allein dem Einfluss der Wärmestrahlung zuzuordnen. Der Temperaturverlauf
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ist für beide Fluide qualitativ gleich. Gemäß der erhöhten Wärmeübergangszahlen der
Saugseite ab der normierten Profilkoordinate von s/l = 1, 3 (vgl. Kap. 8.2.3) steigen die
Temperaturen ab dieser Position an, wenn die Strahlung berücksichtigt wird. Für die
Rechnung mit Luft beträgt die mittlere Temperaturabweichung zwischen experimentel-
len und numerischen Werten 87, 8 K. Hierfür wird der experimentelle Wert als Referenz
für die Differenzbildung (UCHT = TExp − TCHT ) verwendet. Diese Temperaturdifferenz
entspricht eine Unterschätzung von −12, 1%. Die maximale Abweichung von 133, 4 K
(−17, 7%) ergibt sich an der Druckseite an der Stelle s/l = −0, 85. Die minimale Ab-
weichung von 37, 6 K (−5, 7%) wird an der Saugseite für s/l = −0, 54 lokalisiert. Am
Staupunkt beträgt die Temperaturabweichung 116, 4 K (−12, 8%). Die genannten Ab-
weichungen sind unter Berücksichtigung der Wärmestrahlung deutlich geringer. Für die
Rechnung mit Heißgas wird die maximale Abweichung auf 53, 5 K (−7, 4%) reduziert.
Die minimale Abweichung von 4, 8 K (−0, 8%) wird in diesem Fall an der Druckseite
für s/l = −0, 37 lokalisiert. Die Abweichung am Staupunkt beträgt 65, 16 K (−7, 2%).
Mit einer mittleren Temperaturabweichung von 43, 9 K (−6, 1%) für die Rechnung mit
Heißgas, wird die genannte Abweichung durch die Berücksichtigung der Wärmestrahlung
um die Hälfte reduziert. Die absoluten und relativen Temperaturabweichungen zwischen
dem Experiment und den Rechnungen sind in Kap. B.3.1 für alle Messpositionen und
alle Betriebspunkte zusammengefasst.
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Abb. 8.17: Temperaturverlauf im Mittelschnitt des Schaufelprofils (BP1)
Die beschriebenen Tendenzen sind auch für BP2 und BP3 in Abb. 8.18 gültig. Die Tem-
peraturmaxima und -minima werden an den gleichen Stellen identifiziert. Die mittleren
Temperaturabweichungen zwischen Experiment und Rechnung für BP2 und BP3 betra-
gen unter Berücksichtigung der Strahlung jeweils 30, 9 K (−4, 7%) und 2, 5 K (−0, 4%)
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und sind somit niedriger als für BP1. Die Temperaturabweichungen am Staupunkt von
48, 1 K (−5, 8%) für BP2 und 21, 9 K (−2, 9%) für BP3 sind ebenfalls geringer als für
BP1. Die maximalen Abweichungen betragen 79, 5 K (−11, 5%) für BP2 und −45, 7 K
(8, 6%) für BP3. In BP3 werden die Temperaturen an der Saugseite zum Teil überschätzt.
In den Experimenten ist die Differenz zwischen den minimalen Temperaturwerten an
der Druck- und an der Saugseite für steigende Heißgastemperaturen größer. Diese Tem-
peraturdifferenz sinkt von 38, 4 K für BP1 auf 27, 7 K für BP2 und 10, 8 K für BP3.
Dieses Verhalten wird von den Rechnungen nicht wiedergegeben, wodurch für BP3 die
Temperatur zwischen s/l = 0, 27 und 0, 54 von beiden Rechnungen überschätzt wird.
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Abb. 8.18: Temperaturverlauf im Mittelschnitt des Schaufelprofils für BP2 und BP3
Die beste Übereinstimmung zwischen experimentellen und numerischen Werten ergibt
sich für BP3. Die Temperaturen am Staupunkt und an der Druckseite werden von der
Rechnung mit Heißgas sehr gut wiedergegeben. An der Saugseite erzielt man mit Luft
teilweise eine bessere Übereinstimmung. Die allgemein bessere Übereinstimmung für
BP3 kann jedoch mit den vorhandenen Messdaten nicht einer besseren Vorhersage der
Rechnung als für BP1 und BP2 zugeordnet werden. Für eine genauere Auswertung sind
weitere Messwerte erforderlich, wie z. B. aus Profildruckbohrungen, womit die Abbil-
dung der Außenströmung von den CHT-Rechnungen validiert werden kann. Dennoch
kann die Plausibilität der gerechnenten Temperaturen anhand der vorhandenen Mess-
daten bestätigt werden. Das allgemein niedrige Temperaturniveau der Rechungen mit
Strahlung im Vergleich zum Experiment wird zum Teil mit der Annahme der voll-
ständigen Verbrennung für die Modellierung der Strahlungseingenschaften vom Heißgas
begründet. Nach dieser Annahme werden die Strahlungsanteile von weiteren Verbren-
nungsprodukten wie Ruß nicht berücksichtigt, die einen höheren Emissionsgrad als die
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modellierten CO2 und H2O besitzen (vgl. Abb. 2.8). Die auftretende Koksbildung im
Bereich der Kraftstoffdüse in den hier untersuchten Betriebspunkten (vgl. Kap. 5.4) deu-
tet auf eine unvollständige Verbrennung hin. Die erwähnte Koksbildung war für höhere
THG ausgeprägter.
Die berechnete äußere Temperaturverteilung der Schaufel ist in Abb. 8.19 für BP1
unter Berücksichtigung der Strahlung dargestellt. Die Temperaturverteilung wird von
den Charakteristiken des Kühlsystems dominiert. Die maximalen Temperaturen werden
an der Vorderkante nahe der Kopfplatte (KP) 1 erreicht. Diese Position entspricht der
des Rezirkulationsgebiets in der Umlenkung des Kühlsystems (vgl. Abb. 8.10). Hohe
Temperaturen befinden sich außerdem im gesamten Vorderkantenbereich der Schaufel
und am Hinterkantenbereich ebenfalls nahe der Kopfplatte 2 , da dort der Kühlungs-
massenstrom gering ist. Nahe der Fußplatte (FP) ergeben sich niedrigen Temperaturen
als Folge der Wärmeleitung in den Schaufelfuß. Die niedrigsten Temperaturwerten sind
in der Druckseite an der Position des zweiten Vorderkanals 3 lokalisiert. Im saugseitigen
Hinterkantenbereich 4 ist der Einfluss des Kanalwirbels auf die Temperaturverteilung
über die höheren Werte ersichtlich. An der Saugseite nahe der Kopfplatte überlagert sich
der erhöhte Wärmeübergang aufgrund des Kanalwirbels mit dem erwähnten niedrigen
Wärmeübergang im Kühlsystem. Im Bereich der Fußplatte ist dagegen der Wärmeüber-
gang in die Kühlluft hoch, wodurch sich dort niedrigere Temperaturen ergeben.
T [K]
1
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3
4
4FP
KP
Abb. 8.19: Äußere Temperaturverteilung der Schaufel für BP1 (CHT, HG)
Der Einfluss der Strahlung wird aus dem Vergleich der Temperaturverteilungen der
Rechnungen mit Heißgas und Luft erschichtlich. In Abb. 8.20 ist die Temperaturver-
teilung der Rechnung mit Luft dargestellt. Die allgemeine Verteilung sowie die Position
von Temperaturmaxima und -minima und der Einfluss des Kanalwirbels sind in beiden
Fällen gleich. Das Temperaturniveau der Schaufel wird folglich mit nahezu gleicher Ver-
teilung durch die Berücksichtung der Strahlung erhöht. Lediglich im Hinterkantenbereich
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1 resultiert aufgrund der höheren lokalen Wärmeübergangszahlen, hervorgerufen durch
die einfallende Strahlungsleistung aus der Umgebung (vgl. Kap. 8.2.3), eine veränderte
Verteilung. In diesem Bereich wird für die Rechnung mit Luft keine Temperaturerhöhung
identifiziert.
T [K]
1
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KP
Abb. 8.20: Äußere Temperaturverteilung der Schaufel für BP1 (CHT, Luft)
Die Temperaturverteilungen für BP2 und BP3 sind der für BP1 qualitativ ähnlich. Dies
ist eine Folge der konstanten Bedingungen der Kühlluft für alle Betriebspunkte und gilt
sowohl für Luft als auch für Heißgas. Der dominierende Einfluss der Wärmeübertragung
im Kühlsystem bleibt somit für alle Betriebspunkte gleich (vgl. Abb. 8.16a).
Abb. 8.21: Mittlere Schaufeltemperaturen Tm
In Abb. 8.21 sind die mittelten
Schaufeltemperaturen Tm für alle Be-
triebspunkte dargestellt. Diese sind
für BP2 und BP3 trotz der hö-
heren Werte der gemittelten äu-
ßeren Nusselt-Zahlen NuHG,m (vgl.
Kap. 8.2.3) aufgrund der niedrigeren
Heißgastemperaturen kleiner. Unter
Berücksichtigung der Wärmestrah-
lung sinkt Tm konstant um 43, 6 K
(−6, 8%) zwischen den Betriebspunk-
ten. Es besteht folglich keine Abhän-
gigkeit von Tm von der vierten Potenz der Heißgastemperatur, wie aufgrund der zu-
geführten q˙ Strahlung zu erwarten wäre. Letztere Abhängigkeit spiegelt sich allein in der
Kühlluftaufheizung aus Kap. 8.3.2 wieder. Die Rechnungen ohne Strahlung unterschät-
zen die gemittelte Schaufeltemperaturen jeweils um 39, 5 K (−5, 9%), 28, 9 K (−4, 6%)
und 19, 5 K (−3, 4%) für BP1, BP2 und BP3. Dies unterstreicht die Relevanz der Berück-
sichtigung der Wärmestrahlung, da eine Erhöhung der mittleren Schaufeltemperatur um
15 K zur Halbierung der Schaufellebensdauer führen kann (Schiffer (1991)).
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8.4.2 Temperaturgradienten im Schaufelmaterial
In Abb. 8.22 ist die Verteilung der Temperaturgradienten in drei Schnittebenen durch
das Schaufelmaterial für BP1 dargestellt. Die Schnittebenen sind so gewählt, dass die
Pin Fins und Rippen des Kühlsystems geschnitten werden. Für den Betrag der Tempe-
raturgradienten
∣∣∣~∇T∣∣∣ nach Gl. (2.30) werden Bereiche maximaler Werte identifiziert.
LuftHG
∣∣∣~∇T∣∣∣ [K/mm]
z/h = 0,775
z/h = 0,537
z/h = 0,2871
Abb. 8.22: Verteilung der Temperaturgradienten im Schaufelmaterial für BP1 (CHT)
Die Gebiete hoher Temperaturgradienten liegen im Nabenbereich bei z/h = 0, 775 be-
dingt durch den hohen Wärmeübergang im Kühlsystem der Schaufel (vgl. Abb. 8.15)
und die maximalen Heißgastemperaturen des Brennkammerprofils (vgl. Abb. 8.1). An
der Vorderkante liegen Maxima jeweils an der Saug- und an der Druckseite. Der maxima-
le Wert an der Druckseite liegt im Bereich des Staupunkts und ist aufgrund des starken
Temperaturabfalls in Richtung der Hinterkante weiter ausgedehnt. Die Maximalwerte
sind an den Spitzen der Rippen der Vorderkanäle lokalisiert, die in der Kühlluftströ-
mung liegen und bedingt durch den hohen Wärmeübergang hohe Temperaturgefälle in
Richtung der Kanalwand erfahren. Weitere Maxima befinden sich an den Übergängen
zwischen Pin Fins und Trennstegen und der jeweiligen saugseitigen Kanalwand. An
diesen Stellen sind die Temperaturunterscheide zwischen den stark gekühlten Pin Fins
und den heißen Schaufelwänden groß. Gleiches gilt für die Trennstege. Der Schnitt bei
z/h = 0, 287 im Gehäusebereich zeigt die niedrigsten Temperaturgradienten mit einer
homogeneren Verteilung. In diesem Bereich ist die Kühlung des Schaufelmaterials auf-
grund der Rezirkulationsgebiete und der Verteilung der Kühlluft im Hinterkantenbereich
des Kühlsystems schwächer. Dadurch folgt ein höheres Temperaturniveau mit jedoch
niedrigeren Temperaturgefällen. Beide Rechnungen, mit und ohne Berücksichtigung der
Wärmestrahlung, zeigen eine ähnliche Verteilung der Temperaturgradienten. Dies ist auf
die ebenfalls ähnlichen Temperaturverteilungen des Schaufelmaterials zurückzuführen.
Die Gebiete maximaler Temperaturgradienten sind unter Berücksichtigung der Strah-
lung geringfügig ausgedehnter. Des Weiteren ergeben sich im Hinterkantenbereich 1
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aufgrund der strahlungsbedingt höheren Temperaturen eine veränderte Verteilung mit
höheren Werten.
Die maximalen und mittleren Werte der Temperaturgradienten sind in Abb. 8.23 für
alle Betriebspunkte dargestellt. Entsprechend der unterschiedlichen mittleren Schaufel-
temperaturen (vlg.Abb. 8.21) bei konstanter Kühllufttemperatur, ergeben sich bei sin-
kender Heißgastemperatur sowohl für die maximalen als auch für die mittleren Tempera-
turgradienten niedrigere Werte. Bezogen auf BP1 und unter Berücksichtigung der Strah-
lung sinken die maximalen und mittleren Temperaturgradienten jeweils um 25, 4 K/mm
(−9, 5%) und 0, 83 K/mm (−9, 5%) zwischen den Betriebspunkten ab. Die Rechnungen
mit Luft unterschätzen die mittleren Temperaturgradienten um jeweils −6, 4%, −5, 4%
und −5% für BP1, BP2 bis BP3. Die Unterschätzung der maximalen Werte liegt in
derselben Größenordnung.


(a) Mittlere Temperaturgradienten


(b) Maximale Temperaturgradienten
Abb. 8.23: Mittlere und maximale Temperaturgradienten (CHT)
8.4.3 Schaufelkühlungsparameter
Zur Beurteilung des Kühlsystems in Hinblick auf die Wärmeübertragung sind in
Abb. 8.24 die Kühlungseffizienz ηK (Gl. (2.28)) und die Kühleffektivität θ (Gl. (2.26))
für alle Betriebspunkte gegenübergestellt. Der Wert der Kühlungseffizienz ηK variiert
zwischen den Betriebspunkten maximal um 0, 5% für Heißgas und 1, 1% für Luft. Die ma-
ximale Abweichung zwischen den Werten mit Heißgas und Luft beträgt −0, 7% für BP3.
Die sehr ähnlichen Werte der Kühlungseffizienz bestätigen, dass die Kühlluft mit gleicher
Wirksamkeit in allen Betriebspunkten eingesetzt wurde. Die Kühlungseffizienz ist zudem
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vom Einfluss der Wärmestrahlung nahezu unabhängig. Die Werte der Kühleffektivität θ
mit Heißgas und Luft zeigen dagegen gegensätzliche Tendenzen. Unter Berücksichtigung
der Wärmestrahlung steigt θ in Bezug auf BP1 um 0, 6% zwischen den Betriebspunk-
ten an, während bei den Betriebspunkten mit Luft die Werte um −0, 6% zwischen den
Betriebspunkten abfallen. Unter Vernachlässigung der Wärmestrahlung wird die Kühl-
effektivität um jeweils 6, 6%, 5, 3% und 4% für BP1, BP2 und BP3 überschätzt. Diese
gravierende Überschätzung liegt in der Großenordnung der Erhöhung der Kühleffekti-
vität aus Eifel (2010), die durch eine verbesserte Kühlungskonfiguration für das hier
vorgestellte Kühlsystem erreicht wurde. Letzteres unterstreicht die Notwendigkeit der
Berücksichtigung der Wärmestrahlung in der Auslegung von Schaufelkühlsystemen.
η
(a) Kühlungseffizienz
θ
(b) Kühleffektivität
Abb. 8.24: Schaufelkühlungsparameter (CHT)
8.4.4 Zusammenfassung der thermischen Schaufelbelastung
Die anaylisierten Betriebspunkte des Prüfstands entsprechen einer Variation der Heiß-
gastemperatur, wobei die Mach-Ähnlichkeit im Heißgaspfad eingehalten wurde. Der Be-
triebspunkt der Kühlluft wurde bezüglich der Reynolds-Zahl, der Eintrittskühllufttem-
peratur und des Druckverhältnisses im Kühlsystem konstant gehalten. Der Vergleich der
Rechnungen mit Heißgas und Luft ermöglicht die isolierte Betrachtung des Einflusses der
Wärmestrahlung auf den äußeren und inneren Wärmeübergang der Schaufel sowie auf
ihre thermische Belastung und die Schaufelkühlungsparameter. Die äußere Wärmeüber-
gangsverteilung wird vom Brennkammerprofil und von der Ausdehnung der Kanalwirbel
dominiert. Die höchsten Wärmeübergangszahlen werden am Staupunkt im Nabenbereich
lokalisiert, was der Position der maximalen Temperaturwerte der Heißgasströmung ent-
129
8 Analyse der thermischen Schaufelbelastung unter realen Temperaturbedingungen
spricht. Die Verteilung des inneren Wärmeübergangs kann auf die Kombination der
Eigenschaften der eingesetzten Turbulatoren mit der Entstehung von Rezirkulationsge-
bieten im Kühlsystem zurückgeführt werden. Durch die Berücksichtigung der Wärme-
strahlung wird die gemittelte äußere Nusselt-Zahl um bis zu 15, 3% für BP1 erhöht. Im
Gegensatz dazu variieren die gemittelten inneren Nusselt-Zahlen lediglich um maximal
1, 4% zwischen den Betriebspunkten. Der Einfluss der Wärmestrahlung ist jedoch in
der Kühlluftaufheizung sehr markant. Die strahlungsbedingte Erhöhung der Kühlluft-
aufheizung zwischen den Betriebspunkten spiegelt die nicht lineare Abhängigkeit von
q˙ Strahlung von der Heißgastemperatur wieder.
Die mittlere Temperaturabweichung zwischen Experiment und CHT-Rechnung wird für
den nominalen Betriebspunkt BP1 durch die Berücksichtigung der Wärmestrahlung hal-
biert. Diese beträgt −6, 1%. Bei Vernachlässigung der Wärmestrahlung ist die mittlere
Schaufeltemperatur für BP1 um −5, 9% niedriger. Die Oberflächentemperaturverteilung
wird jedoch durch die Wärmestrahlung nicht stark beeinflusst. Diese wird von den Ei-
genschaften des Kühlsystems dominiert. Die gemittelte Schaufeltemperatur sinkt hierbei
um −6, 8% zwischen den Betriebspunkten. Die Verteilung der Temperaturgradienten im
Schaufelmaterial ist aufgrund der ähnlichen Temperaturverteilung im Schaufelmaterial
auch von der Wärmestrahlung nahezu unabhängig. Die mittleren Werte werden jedoch
durch ihre Berücksichtigung um bis zu 6, 4% erhöht. Die Schaufelkühlungsparameter
zeigen gegensätzliche Tendenzen. Während der Kühlungseffizienz ηK nahezu konstant
bleibt, wird die Kühleffektivität θ durch die Vernachlässigung der Wärmestrahlung maß-
geblich bis um 6, 6% überschätzt.
8.5 Vergleich der Ergebnisse numerischer Methoden
Im folgenden Kapitel werden die Ergebnisse der numerischen Methoden aus Kap. 7
verglichen, um sowohl die Aussagekraft als auch die Qualität der Vorhersage des FEM-
Berechnungsmoduls zu beurteilen. Der Vergleich basiert auf der Beurteilung der thermi-
schen Schaufelbelastung sowie der Schaufelkühlungsparameter, wobei die Ergebnisse der
CHT-Rechnungen aufgrund deren höheren Detaillierungsgrads als Referenz verwendet
werden. Der Einfluss der Charakteristiken der Außenströmung sowie der Wärmestrah-
lung auf den äußeren Wärmeübergang wurde in Kap. 8.2.3 diskutiert. Beide werden
anhand der Randbedingung der Außenströmung (Kap. 7.2.3) in den FEM-Rechnungen
berücksichtigt. Der grundsätzliche Unterschied zwischen den Methoden liegt in der
Modellierung der Innenströmung anhand von Korrelationen für den Wärmeübergang
(Kap. 7.2.2) aus der offenen Literatur. Diese lösen den Wärmeübergang lediglich in
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Hauptströmungsrichtung der Kühlluft (1D) auf, womit die lokale 2D-Verteilung (vgl.
Kap. 8.3.2) nicht wiedergegeben wird. Die Vergleichbarkeit der analysierten Betriebs-
punkte wird anhand der Reynolds-Zahl am Eintritt des Kühlsystems gewährleistet
(Kap. 8.1).
8.5.1 Thermische Schaufelbelastung
8.5.1.1 Schaufeltemperaturen
In Abb. 8.25 ist der Temperaturverlauf des aufgerollten Schaufelprofils im Mittel-
schnitt für BP1 dargestellt. Es werden die Werte aus dem Experiment und den zwei
numerischen Methoden gegenübergestellt. Im Allgemeinen besteht eine gute qualitative
Übereinstimmung. Auch für die FEM-Rechnungen werden die höchsten Temperaturen
am Staupunkt (s/l = 0) lokalisiert. Der minimale Wert an der Druckseite liegt wie für
die CHT-Rechnungen an der Stelle s/l = −0, 3. An der Saugseite wird die minimale
Temperatur in Richtung der Vorderkante auf die Position s/l = 0, 4 vorverlegt, wo der
Trennsteg zwischen den Vorderkanälen plaziert ist. Von den genannten Minima aus, er-
fahren die Temperaturen der FEM-Rechnungen einen ausgeprägteren Anstieg. An der
Saugseite wird das lokale Temperaturmaximum an der Position des Rezirkulationsge-
biets stromab der Pin Fin-Matrix (s/l = 0, 85) von der FEM-Rechnung gut wiederge-
geben. Dieses Maximum wird an der Druckseite ebenfalls für s/l = −0, 6 identifiziert,
breitet sich jedoch weiter in Richtung der Hinterkante aus. Die deutlich ausgeprägteren
Temperaturmaxima an der Saug- und Druckseite begründen sich in der verwendeten
Korrelation für den Einlaufbereich der Pin Fin-Matrix (vgl. Kap. 7.2.4). Diese gilt für
glatte Kanäle und unterschätzt den Wärmeübergang im Rezirkulationsgebiet. Im Be-
reich der Pin Fin-Matrix, zwischen den o.g. Temperaturmaxima und der Hinterkante,
ist die Temperaturdifferenz zwischen Druck- und Saugseite für die FEM-Rechnungen
größer. Dies begründet sich in den nicht modellierten Fin Pins und dem dadurch nicht
abgebildeten Wärmetransport von der Druck- zur Saugseite über Wärmeleitung. Die
strahlungsbedingten höheren Temperaturen ab der Position s/l = 1, 3 der Saugseite
werden gut aufgelöst.
Die Temperaturen aus den FEM-Rechnungen liegen vornehmlich unterhalb derer der
CHT-Rechnungen. Der unterschätzte Wärmeübergang im Einlaufbereich der Pin Fin-
Matrix der FEM-Rechnung führt jedoch zu ähnlichen Temperaturen beider Methoden
im betroffenen Bereich der Saugseite. An der Druckseite sind die Temperaturen der
FEM-Rechnungen sogar um 4, 85% höher. Anders als in den CHT-Rechnungen liegen
die maximalen Temperaturabweichungen der Rechnungen mit Luft und mit Heißgas
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nicht an der gleichen Stelle des Schaufelprofils. Die maximale Abweichung von 103, 4 K
(−14, 4%) ergibt sich für die Rechnung mit Heißgas an der Saugseite für s/l = 1, 26. Für
die Rechnung mit Luft beträgt diese 155, 3 K (−17, 2%) und liegt am Staupunkt. Die
Temperaturabweichung im Staupunkt beträgt 98, 6 K (−10, 9%) für die Rechnung mit
Heißgas. Die mittleren Temperaturabweichungen zwischen den Werten des Experiments
und der FEM-Rechnung betragen für die Rechnung mit Heißgas 65, 1 K (−8, 9%) und
109, 9 K (−15, 2%) für die mit Luft. Somit wird die mittlere Temperaturabweichung
durch die Berücksichtigung der Wärmestrahlung nahezu halbiert, wie auch bei den CHT-
Rechungen beobachtet wurde.
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Abb. 8.25: Temperaturverlauf im Mittelschnitt CHT - FEM (BP1)
Die entsprechenden Temperaturverläufe für BP2 und BP3 sind in Abb. 8.26 darge-
stellt und zeigen die gleichen Tendenzen. Die Temperaturmaxima und -minima der
FEM-Rechungen werden für alle Betriebspunkte an den gleichen Stellen identifiziert,
wobei die Temperaturabweichungen bei sinkender Heißgastemperatur geringer werden.
Die mittlere Temperaturabweichungen für BP2 und BP3 betragen unter Berücksichti-
gung der Strahlung jeweils 50, 1 K (−7, 5%) und 19, 1 K (−3, 2%). Dies entspricht einer
zusätzlichen Unterschätzung von −2, 8% bezogen auf die CHT-Rechungen. Die beste
Übereinstimmung zwischen Experiment und FEM-Rechnungen ergibt sich für BP3 un-
ter Berücksichtigung der Wärmestrahlung. Die absoluten und relativen Temperaturab-
weichungen sind in Kap. B.3.2 für alle Messpositionen und Betriebspunkte zusammen-
gefasst. Die FEM-Rechnungen geben mit einer leicht veränderten Temperaturverteilung
alle Tendenzen der CHT-Rechnungen im Mittelschnitt der Schaufel wieder.
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(a) Temperaturverlauf im Mittelschnitt (BP2)
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Abb. 8.26: Temperaturverlauf im Mittelschnitt CHT - FEM (BP2 und BP3)
Die äußeren Temperaturverteilungen des gesamten Festkörpers beider numerischer Me-
thoden sind in Abb. 8.27 und Abb. 8.28 jeweils mit und ohne Berücksichtigung der
Wärmestrahlung für BP1 dargestellt. In beiden Fällen werden die maximalen Tempera-
turen in den Deckbändern und die minimalen im Vorderkantenbereich des Schaufelfusses
lokalisiert. Die in Kap. 8.4.1 beschriebene Temperaturverteilung der Schaufel wird von
den FEM-Rechnungen sehr gut wiedergegeben. Die Bereiche hoher Temperaturen im Re-
zirkulationsgebiet vor der Pin Fin-Matrix 1 sowie die niedrigen Temperaturen an der
Position des zweiten Vorderkanals 2 werden bezüglich Lage und Ausdehnung mit guter
Übereinstimmung aufgelöst. Die maximalen Temperaturen des Schaufelblattes liegen für
die FEM-Rechnungen am Mittelschnitt der Vorderkante 3 , während diese sich für die
CHT-Rechnungen im Gehäusebereich der Vorderkante 4 befinden. Dies begründet sich
in dem nicht aufgelösten Rezirkulationsgebiet im Vorderkantenbereich der Umlenkung.
Dadurch wird dort der Wärmeübergang in den FEM-Rechnungen überschätzt. Weitere
Unterschiede sind im Pin Fin-Bereich 5 ersichtlich, wo die FEM-Rechnungen eine na-
hezu symmetrische Temperaturverteilung zeigen. Dies ist eine Folge der Durchströmung
der Pin Fins in den FEM-Rechnungen (Kap. 7.2.4), die parallel zu den Deckbänder er-
folgt. Dadurch wird die ungleichmässige Verteilung der Kühlluft in der Pin Fin-Matrix
nicht aufgelöst. Die nicht modellierten Pin Fins haben keinen großen Einfluss auf die
Temperaturverteilung. Der Einfluss der Wärmestrahlung wird in den FEM-Rechnungen
ebenfalls gut aufgelöst, da die Temperaturverteilung bis auf den Hinterkantenbereich 6
für Heißgas und Luft qualitativ gleich ist.
Die mittleren und maximalen Schaufelblatttemperaturen sind in Abb. 8.29 für alle Be-
triebspunkte dargestellt. Beide Temperaturen sind für die FEM-Rechnungen niedriger.
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Abb. 8.27: Äußere Temperaturverteilung CHT - FEM für BP1 (HG)
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Abb. 8.28: Äußere Temperaturverteilung CHT - FEM für BP1 (Luft)
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Die mittleren Temperaturen sind sowohl mit als auch ohne Berücksichtigung der Wär-
mestrahlung jeweils um −30, 7 K (−4, 6%), −26, 6 K (−4, 2%) und −23, 5 K (−4%) für
BP1, BP2 und BP3 niedriger als in den CHT-Rechnungen. Die relative Abweichung der
maximalen Temperaturen für BP2 und BP3 liegt in derselben Großenordnung. Lediglich
für BP1 ist diese mit −68, 7 K (−7, 6%) größer.
(a) Mittlere Schaufeltemperaturen (b) Maximale Schaufeltemperaturen
Abb. 8.29: Schaufeltemperaturen CHT - FEM
Das niedrigere Temperaturniveau der FEM-Rechnungen begründet sich in der Kom-
bination der Unterschiede im Rechengebiet (vgl. Abb. 7.9 und Abb. 7.10) und den
verwendeten Korrelationen im Kühlsystem. Das Rechengebiet der FEM-Rechnungen be-
rücksichtigt nicht die Kanalwände des Heißgaspfads, wodurch in den CHT-Rechnungen
eine Wärmezufuhr in die Schaufel über die Stirnflächen der Deckbänder stattfindet.
Abb. 8.30: Mittlere innere Nusselt-Zahlen
CHT - FEM (BP1)
Zudem wird der Wärmeüber-
gang in die Kühlluft von den
verwendeten Korrelationen in den
FEM-Rechnungen überschätzt. In
Abb. 8.30 sind die mittleren in-
neren Nusselt-Zahlen Nui,m der
Kanalabschnitte im Schaufelblatt für
BP1 gegenübergestellt. Im thermisch
hochbelasteten Vorderkantenbereich
werden der erste (VK1) und der
zweite Vorderkanal (VK2) jeweils um
31, 1% und 9, 6% stärker gekühlt,
wodurch das Temperaturniveau der
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Schaufel stark reduziert wird. Der um das zweifache höhere Wert von Nui,m in der
Umlenkung (UL) begründet zudem die Verschiebung der maximalen Temperaturen im
Schaufelblatt auf den Mittelschnitt. Der um −32, 5% unterschätzte Wärmeübergang
im Hinterkantenbereich hebt das Temperaturniveau wieder an, jedoch überwiegt die
stärkere Kühlung des Vorderkantenbereichs aufgrund seiner höheren thermischen
Belastung, sodass das Temperaturniveau der Schaufel insgesamt gesenkt wird. Dies
gilt ebenfalls für BP2 und BP3. Die Unabhängigkeit des inneren Wärmeübergangs von
der Wärmestrahlung wird von den FEM-Rechnungen ebenfalls für alle Betriebspunkte
wiedergegeben.
8.5.1.2 Temperaturgradienten im Schaufelmaterial
Die Verteilung der Temperaturgradienten der FEM-Rechnungen ist in Abb. 8.31 für
BP1 dargestellt. Es werden die gleichen Schnittebenen aus Kap. 8.4.2 gezeigt. Die Vertei-
lungen liegen mit und ohne Berüchsichtigung der Wärmestrahlung in guter Übereinstim-
mung mit denen aus den CHT-Rechnungen (vgl. Abb. 8.23). Die strahlungsbedingte
Erhöhung der Temperaturgradienten an der saugseitige Hinterkante 1 wird ebenfalls
wiedergegeben. Lediglich im Hinterkantenbereich ergeben sich für die Druckseite höhe-
re Werte. Dies begründet sich in dem fehlenden Temperaturausgleich zwischen Druck-
und Saugseite aufgrund der nicht modellierten Fin Pins. Die Maxima an der Saug-
und Druckseite der Vorderkante werden bezüglich ihrer Ausdehnung und ihres Betrags
sehr gut wiedergegeben. Dies gilt ebenfalls für die hohen Werten an den Übergängen
zwischen den Trennstegen und der saugseitigen Kanalwand. Anders als bei den CHT-
Rechnungen ergibt sich eine sehr ähnliche Verteilung für allen Schnittebenen. Dies ist
eine Folge der homogenen Durchströmung der Pin Fins-Matrix, woraus ein gleichmäßi-
ger Wärmeübergang im Hinterkantenbereich resultiert. Des Weiteren werden die Orte
maximaler Temperaturgradienten durch die nicht modellierten Pin Fins und Rippen
nicht aufgelöst, sodass die Verteilung der Temperaturgradienten insgesamt homogener
ist.
Der Vergleich der mittleren Temperaturgradienten, in Abb. 8.32a dargestellt, zeigt
eine gute Übereinstimmung. Die Werte der FEM-Rechnung weichen unter Berücksich-
tigung der Wärmestrahlung maximal um 1, 8% für BP2 ab. Diese Abweichung beträgt
in den Rechnungen ohne Wärmestrahlung maximal 0, 6% für BP1. Aufgrund der über-
schätzten Werten der FEM-Rechnungen liefern diese eine konservative Vorhersage der
mittleren Temperaturgradienten. Die maximale Temperaturgradienten (Abb. 8.32b)
der FEM-Rechnungen sind um eine Größenordnung niedriger. Dies begründet sich in
den nicht modellierten Turbulatoren, wo in den CHT-Rechnungen die maximalen Tem-
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peraturgradienten auftreten (Kap. 8.4.2). Dennoch werden die Tendenzen zwischen den
Betriebspunkten und der Einfluss der Wärmestrahlung sehr gut abgebildet.
LuftHG
∣∣∣~∇T∣∣∣ [K/mm]
z/h = 0,775
z/h = 0,537
z/h = 0,2871
Abb. 8.31: Verteilung der Temperaturgradienten im Schaufelmaterial für BP1 (FEM)


(a) Mittlere Temperaturgradienten


(b) Maximale Temperaturgradienten
Abb. 8.32: Temperaturgradienten CHT - FEM
8.5.1.3 Schaufelkühlungsparameter
In Abb. 8.33 ist der Vergleich der Schaufelkühlungsparameter beider numerischer Me-
thoden dargestellt. Wie bei den CHT-Rechnungen wird die Kühlluft aufgrund der sehr
ähnlichen Werte der Kühlungseffizienz ηK in allen Betriebspunkten mit gleicher Wirk-
samkeit eingesetzt. Die maximale Abweichung zwischen den Werten mit Heißgas und
Luft beträgt −1, 5% für BP3. Die um 12, 3% höheren Werte der FEM-Rechnungen
bestätigen die Überschätzung des Wärmeübergangs durch die verwendeten Korrelatio-
nen. Sowohl die Tendenzen zwischen den Betriebspunkten als auch der Einfluss der
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Wärmestrahlung auf die Kühleffektivität θ werden von den FEM-Rechnungen sehr gut
reproduziert. In gleicher Weise wie in Kap. 8.4.3 führt die Vernachlässigung der Wär-
mestrahlung bei den FEM-Rechnungen zu einer Überschätzung der Kühleffektivität.
Diese beträgt 6, 3%, 5, 4% und 3, 8% für BP1, BP2 und BP3, womit die Tendenzen der
CHT-Rechnungen mit einer sehr guten quantitativen Übereinstimmung wiedergegeben
werden. Der überschätzte Wärmeübergang durch die verwendeten Korrelationen führt
jedoch zu einer beträchtlichen Überschätzung der Kühleffektivität um 4, 9%, bezogen
auf die Werte der CHT-Rechnungen.
η
(a) Kühlungseffizienz
Θ
(b) Kühleffektivität
Abb. 8.33: Schaufelkühlungsparameter CHT - FEM
8.5.2 Zusammenfassung zum Vergleich der numerischen Methoden
Anhand des durchgeführten Vergleichs konnte die Qualität der Ergebnisse des FEM-
Rechnungsmoduls bestätigt werden. Dieses eignet sich für die Vorhersage aller Tenden-
zen der thermischen Belastung der vorliegenden konvektiv gekühlten Schaufel mit einem
im Vergleich zur CHT-Rechnungen geringeren Aufwand. Die eingesetzten Randbedin-
gungen der Außenströmung ermöglichen zudem die Berücksichtigung des erheblichen
Einflusses der Wärmestrahlung. Der Temperaturverlauf im Mittelschnitt der Schaufel
liegt in guter Übereinstimmung mit dem aus den Experimenten und aus den CHT-
Rechnungen. Im Vergleich zum Experiment wird die mittlere Temperatur für den nomi-
nalen Betriebspunkt BP1 jedoch um −8, 9% unterschätzt, was einer zusätzlichen Unter-
schätzung gegenüber der CHT-Rechnugen von −2, 8% entspricht. Die äußere Oberflä-
chentemperaturverteilung der Schaufel wird ebenfalls gut wiedergegeben. Der Einfluss
der Wärmestrahlung auf die Schaufeltemperaturen wird vollständig reproduziert. Die
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Unterschiede in der Temperaturverteilung sind hauptsächlich auf die nicht aufgelös-
ten Rezirkulationsgebiete im Kühlsystem sowie die unterschiedliche Durchströmung der
Pin Fins zurückzuführen. Das im Allgemeinen niedrige Temperaturniveau in den FEM-
Rechungen liegt maximal 4, 6% unterhalb dem aus den CHT-Rechnungen. Dies ist eine
Folge der verwendeten Korrelationen, die den inneren Wärmeübergang überschätzen.
Die Verteilung der Temperaturgradienten wird gut wiedergeben. Die Unterschiede zu
den CHT-Rechnungen begründen sich in den nicht modellierten Turbulatoren, wodurch
die Gebiete maximaler Gradienten der CHT-Rechnungen nicht aufgelöst werden. Dies
führt zu maximalen Temperaturgradienten, die um dem Faktor 10 niedriger sind. Den-
noch besteht eine sehr gute Übereinstimmung der mittleren Werte. Alle Tendenzen der
Schaufelkühlungsparameter werden von den FEM-Rechnungen reproduziert. Die Unter-
schiede zwischen den Betriebspunkten sowie der Einfluss der Wärmestrahlung wird mit
sehr guter quantitativer Übereinstimmung aufgelöst. Die Werte der Kühlungseffizienz
ηK und der Kühleffektivität θ sind dennoch um jeweils 12, 3% und 4, 9% höher.
Betrachtet aus der Auslegungsmethodik konvektiver Schaufelkühlsystemen gemäß
Kap. 2.5 bietet das hier vorgestellte FEM-Berechungsmodul die Möglichkeit, allein an-
hand von Korrelationen aus der Literatur und mit einer einzigen CFD-Rechnung der
Außenströmung eine vollständige und qualitativ hochwertige thermische Analyse der
Schaufel durchzuführen. Diese kann, bei konstanten Bedingungen der Außenströmung,
für verschiedenen Betriebspunkte und Geometrieparameter innerhalb der Gültigkeits-
grenzen der Korrelationen ohne zusätzliche Modifikationen durchgeführt werden. Das
FEM-Berechungsmodul eignet sich somit aufgrund seiner Flexibilität und des geringen
Rechenaufwands zur Lösung von Optimerierungsaufgaben innnerhalb der Gültigkeits-
grenzen der Korrelationen in einem frühen Auslegungsschritt. Als Optimierungsgröße
können sowohl Temperaturen als auch Temperaturgradienten oder Schaufelkühlungs-
parameter gewählt werden. Es besteht Verbesserungspotential durch die Wahl geeigne-
ter Korrelationen, die beispielweise aus Versuchen gemäß Han et al. (1991) und Chyu
(1991) an einem Modell mit der tatsächlichen Geometrie des hier untersuchten Kühl-
systems gewonnen werden können. Eine weitere Möglichkeit besteht in der Anwendung
von CFD-Rechnungen zur Generierung der Randbedingungen im Kuhlsystem, wie es
in der vorliegenden Arbeit für die Außenströmung verwendet wurde. Dadurch können
2D-Verteilungen für die Wärmeübergangszahlen bestimmt werden, die den Einfluss der
auftretenden Rezirkulationsgebiete der Innenströmung auflösen. Dies geht jedoch auf
Kosten der Flexibilität des Berechnungsmoduls, da für jeden untersuchten Betriebspunkt
der Innenströmung eine CFD-Rechnung durchgeführt werden muss.
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Gegenstand dieser Arbeit sind die experimentellen und numerischen Methoden zur Un-
tersuchung einer rein konvektiv gekühlten Turbinenschaufel für den Einsatz in einer
Industriegasturbine mittlerer Leistungsklasse. Das Kühlsystem der Turbinenschaufel
entspricht dem heutigen Stand der Forschung für diese Kühlungstechnologie. Ziel war
es, experimentelle und numerische Methoden zur Untersuchung der thermischen Belas-
tung der Turbinenschaufel unter realitätsnahen Temperaturbedingungen aufzubauen.
Anhand der numerischen Methoden wird die thermische Belastung der Turbinenschau-
fel auf die Strömungsphänomene der Innen- und Außenströmung sowie auf den Ein-
fluss der Wärmestrahlung aus der Heißgaspfad zurückgeführt. Hierfür wurden zunächst
Messungen am Heißgas-Gitterprüfstand des Instituts für Strahlantriebe und Turboar-
beitsmaschinen der RWTH Aachen durchgeführt, die sowohl Randbedingungen als auch
Validierungsdaten für zwei verschiedene numerische Methoden unterschiedlichen Detail-
lierungsgrads lieferten. Diese sind zum einen konjugierte Wärmeübergangsrechnungen
(CHT) und zum anderen Rechnungen mit einem vereinfachten FEM-Berechnungsmodul.
Beide numerische Methoden ermöglichten die Berücksichtigung der Wärmestrahlung,
womit der erhebliche Einfluss der Gasstrahlung aus dem Heißgaspfad auf die thermi-
sche Belastung der Schaufel und auf die Schaufelkühlungsparameter quantifiziert wurde.
Die Güte der numerischen Vorhersagen wurde anhand der gemessenen Schaufeltempe-
raturen bewertet. Das Verhältnis zwischen dem Detaillierungsgrad der Ergebnisse und
dem Rechenaufwand beider numerischer Methoden wurde im Hinblick auf die allgemei-
ne Methodik zur Auslegung konvektiver Schaufelkühlsysteme beurteilt. Die aufgebauten
Methoden ermöglichten die detallierte und vollständige Analyse der thermischen Belas-
tung der vorliegenden Turbinenschaufel.
Die Geometrie der untersuchten Schaufel wurde aufbauend auf den Arbeiten von Eifel
(2010) definiert. Das rein konvektive Kühlsystem besteht aus einem Multipassagen-
System. In den zwei Vorderkanälen sind jeweils drei in 45◦ angestellte, gekreuzt ange-
ordnete Rippen-Paare eingebracht. Der Hintenkantenbereich der Schaufel verfügt über
eine Pin Fin-Matrix. Das Außenprofil der Schaufel entspricht dem des Mittelschnitts
einer Gasturbinenlaufschaufel des Industriepartners und ist für die Untersuchungen im
ebenen Heißgas-Gitterprüfstand zylindrisch ausgeführt.
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Für die Durchführung der Messungen waren umfangreiche Umbauarbeiten am Heißgas-
Gitterprüfstand erforderlich. Im Wesentlichen wurde die Messstrecke an die Umlenkung
der untersuchten Schaufel angepasst sowie die Zündvorrichtung der Brennkammer mo-
difiziert. Die Kühlluftversorgung der Schaufeln wurde mit einem Durchlauferhitzer zur
gesonderten Kühlluftaufheizung der Messschaufel ergänzt. Des Weiteren wurde die ge-
samte Messtechnik inklusive der wassergekühlten Sonden erneuert und auf den aktuel-
len Stand der Technik gebracht. Hierfür wurden Steuerungs- und Messprogramme sowie
Programme zur Betriebsüberwachung, Betriebssicherheit und Messwertauswertung neu
erstellt. Der Prüfstand ermöglicht Messungen von Schaufeltemperaturen anhand von
Thermoelementen bei Heißgastemperaturen von bis zu 1273 K. Die Größenordnung des
maximalen Betriebsbereichs des Prüfstands entspricht bezüglich Mach- und Reynolds-
Zahl dem der Gasturbine des Projektpartners.
Zur Ergänzung der punktuellen Messung von Schaufeloberflächentemperaturen mittels
Thermoelementen wurde eine Infrarot(IR)-Messkette entwickelt. Durch die Verwendung
eines Quotientenpyrometers als Detektorsystem und die anwendungsspezifische Ausle-
gung der IR-Sondenoptik konnten die vom Messprinzip bedingten Störeinflüsse mini-
miert werden. Die Qualität der Kalibrierung sowie die Reproduzierbarkeit der Messwerte
wurde bestätigt, wobei eine sehr geringe Messunsicherheit von maximal ±0, 39% erreicht
wurde. Zudem wurde ein Verfahren zur Beurteilung des zusätzlichen Messfehlers auf-
grund von Strahlungsreflexion entwickelt. Diese Art von Messfehler kann während der
Kalibrierung nicht berücksichtigt werden. Die durchgeführte Fehlerabschätzung basierte
auf einer numerisch ermittelten, realistischen Temperaturverteilung der Schaufeloberflä-
che und verdeutlichte, dass bei hohen Temperaturdifferenzen (∆Tm = 490 K) zwischen
der zu messenden Schaufeloberfläche und den Kanalwänden des Heißgaspfads der lokale
reflexionsbedingte Messfehler sehr hoch ist (≤ 8, 1%). Sind dagegen die Temperaturnive-
aus von Kanalwänden und Schaufeloberfläche gleich, dann liegt der genannte Messfehler
zwischen −0, 68% und 1, 74%. Dieser beruht auf der Temperaturverteilung der Schaufel
selbst und entspricht der minimalen reflexionsbedingten Messfehlerspanne.
Für beide numerische Methoden wurden die Randbedingungen des Experiments ver-
wendet. Die Rechnungen wurden mit Programmen des kommerziellen Softwarepakets
ANSYS durchgeführt. Für die detaillierte Analyse der Strömungsverhältnisse im Heiß-
gaspfad und im Kühlsystem in Verbindung mit den hervorgerufenen Temperaturen
im Schaufelmaterial wurde eine Reihe von konjugierten Wärmeübergangsrechnungen
(CHT) durchgeführt. Diese gewährleisteten eine möglichst realistische Abbildung des
Versuchsaufbaus unter den Einschränkungen des verwendeten Zweigleichungsmodells für
die Turbulenzmodelierung, das die Anisotropie der Turbulenz nicht berücksichtigt. Die
Schaufel wurde wie im Experiment inzidenzfrei angeströmt. Alle Rechnungen wurden
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mit dem SST-Turbulenz-Modell durchgeführt. Für die genaue Abbildung der Grenz-
schichten wurde das γ-θ Transitionsmodell verwendet. Die Berücksichtigung der Wär-
mestrahlung erfolgte mit der Discrete Transfer Method (DTM), wobei die spektralen
Strahlungseigenschaften vom Heißgas mit der Summe gewichteter grauer Gase (WS-
GG) modelliert wurden. Der Emissionsgrad des Schaufelmaterials wurde experimen-
tell ermittelt. Die untersuchten Betriebspunkte entsprachen dem niedrigen Mach- und
Reynolds-Zahlbereich des Prüfstands, bei dem eine Variation der Heißgastemperatur
(1073 K ≤ THG ≤ 1273 K) unter Einhaltung der Mach-Ähnlichkeit durchgeführt wur-
de. Der Betriebspunkt der Kühlluft wurde konstant gehalten. Die Reynolds-Zahl am
Eintritt und die Kühllufteintrittstemperatur betrugen jeweils 50000 und 293 K. Das
Druckverhältnis Π im Kühlsystem betrug stets 1, 3.
Aus den CHT-Rechnungen ging hervor, dass in den untersuchten Betriebspunkten keine
Transitionseffekte auftraten. Es fand zudem keine Strömungsablösung über das Schaufel-
profil statt. Die äußere Wärmeübergangsverteilung der Schaufel wurde vom Temperatur-
profil der Brennkammer und dem Kanalwirbel dominiert. Die höchsten Nusselt-Zahlen
befanden sich am Staupunkt im Nabenbereich entsprechend der maximalen Temperatur-
werte der Heißgasströmung. Die innere Wärmeübergangsverteilung wurde auf die von
den Turbulatoren hervorgerufenen Rezirkulations- und Wiederanlegungsgebiete sowie
auf die sehr ausgeprägten Rezirkulationsgebiete in der Umlenkung und hinter den bei-
den Trennstegen des Kühlsystems zurückgeführt. Zudem beeinflusste die ungleichmäßi-
ge Kühlluftverteilung die Wärmeübergangsverteilung im Hinterkantenbereich erheblich.
Die Berücksichtigung der Wärmestrahlung führte zu einer Erhöhung der mittleren äu-
ßeren Nusselt-Zahl um bis zu 15, 3%. Dagegen waren die inneren Nusselt-Zahlen für alle
Betriebspunkte gleich, denn (Kühl-)Luft strahlt keine Wärme ab.
Es bestand eine gute Übereinstimmung zwischen den experimentellen und numerischen
Temperaturverteilungen im Mittelschnitt der Schaufel. Die berechneten Temperaturen
lagen jedoch stets unterhalb der experimentellen Werte. Durch die Berücksichtigung der
Wärmestrahlung wurden die mittleren Temperaturabweichungen um die Hälfte reduziert
und betrugen maximal −6, 1%. Durch ihre Vernachlässigung waren die mittleren Schau-
feltemperaturen bei nahezu gleich bleibender Oberflächentemperaturverteilung über die
gesamte Schaufel um bis zu −5, 9% niedriger. Die Temperaturverteilung der Schaufel
wurde von den Eigenschaften des Kühlsystems dominiert. Die Verteilung der Tempera-
turgradienten im Schaufelmaterial erwies sich als nahezu unabhängig von der Wärme-
strahlung. Die mittleren Werte wurden jedoch durch ihre Berücksichtigung um bis zu
6, 4% erhöht. Die Kühlungseffizienz ηK blieb nahezu gleich, während die Kühleffektivität
θ durch die Vernachlässigung der Wärmestrahlung um bis zu 6, 6% höher war.
Nach der detaillierten Analyse der thermischen Belastung der Schaufel erfolgte ein Ver-
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gleich der Ergebnisse von beiden numerischen Methoden zur Beurteilung der Aussage-
kraft des FEM-Berechnungsmoduls. Der grundsätzliche Unterschied zwischen den Me-
thoden bestand in den aufgeprägten Wärmeübergangszahlen in den FEM-Rechnungen.
Diese stammten für die Außenströmung aus einer CFD-Rechnung, die u.a. die Wärme-
strahlung berücksichtigte, und für die Innenströmung aus Korrelationen aus der Lite-
ratur. Das vereinfachte Schaufelmodell beinhaltete nicht die Turbulatoren, diese wur-
den allein durch geeignete Korrelationen abgebildet. Der Temperaturverlauf im Mit-
telschnitt der Schaufel lag in guter Übereinstimmung mit den CHT-Rechnungen und
den Experimenten. Die mittleren Temperaturen im Mittelschnitt waren bezogen auf die
CHT-Rechnungen um −2, 8% niedriger. Die äußere Oberflächentemperaturverteilung
der Schaufel wurde gut wiedergegeben, wobei der Einfluss der Wärmestrahlung voll-
ständig reproduziert wurde. Die auftretenden Unterschiede waren eine Folge der von den
Korrelationen nicht aufgelösten Rezirkulationsgebiete im Kühlsystem. Die Korrelationen
überschätzten zudem den inneren Wärmeübergang, wodurch das Temperaturniveau der
Schaufel um bis zu 4, 6% niedriger als bei den CHT-Rechnungen war. Die Verteilung der
Temperaturgradienten konnte gut wiedergegeben werden. Die Gebiete maximaler Werte
wurden jedoch aufgrund der nicht modellierten Turbulatoren nicht aufgelöst. Die Werte
von ηK und θ waren jeweils um 12, 3% und 4, 9% höher. Das FEM-Berechungsmodul
zeichnete sich durch seine Flexibilität und einen geringen Rechenaufwand aus und eignet
sich für die Anwendung in einer frühen Auslegungsphase zur qualitativen Bewertung des
Kühlsystems.
Für die Auslegung von konvektiv gekühlten Gasturbinenschaufel bilden die hier vorge-
stellten Methoden und Ergebnisse eine solide Grundlage für die Wahl der geeigneten
Methode in Abhängigkeit des Verhältnisses zwischen Detaillierungsgrad und Aufwand.
Zudem tragen diese zum besseren Verständnis der Wirkungsweise konvektiver Kühl-
systeme in Turbinenschaufeln bei. Für die Zukunft ist es wünschenswert, sowohl den
experimentellen Aufbau als auch die CHT-Rechnungen weiter zu entwickeln. Um eine
höhere Genauigkeit mit dem Infrarot-Messsystem durch Minimierung des strahlungs-
bedingten Messfehlers zu erreichen, sollte die Kühlluftzufuhr der mittleren drei Schau-
feln des Schaufelgitters mit einem leistungsfähigeren Durchlauferhitzer bestückt werden.
Dadurch kann das Temperaturniveau der Messschaufel und ihre Umgebung gleichmäs-
sig erhöht werden. Zur besseren Beurteilung der numerischen Ergebnisse kann zudem
ein Kühlsystem untersucht werden, das die Möglichkeit zur Erfassung der Kühlluftauf-
heizung im Experiment erlaubt. Für die CHT-Rechnungen kann eine Alternative zur
Verwendung von Zweigleichungsmodellen in der Turbulenzmodellierung in Betracht ge-
zogen werden, womit die Anisotropie der Turbulenz in den Kühlkanälen der Schaufel
berücksichtigt werden kann.
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A Ergänzungen zum
Brennkammerprofil
A.1 Theoretische Untersuchung des Temperaturprofils
Die Brennkammer des Heißgas-Gitterprüfstands besteht aus einem Flammrohr des Flug-
triebwerks vom Typ Pratt & Whitney JT8D (vgl. Kap. 5.2.2). Im Flammrohr findet die
Verbrennung über eine Diffusionsflamme ohne Vormischung des Kraftstoffes mit Luft
statt. Aus dieser Art der Verbrennung entsteht ein rotationssymmetrisches Temperatur-
profil, das eine Folge des unterschiedlichen Brennstoffverhältnisses φ über den Radius
des Flammrohres ist. Das gemessene Brennkammerprofil des Prüfstands weist ein nahe-
zu symmetrisches Profil auf, jedoch mit zwei Temperaturmaxima gemäß Kap. 5.4 und
Anhang A.2. Diese Charakteristik soll im Rahmen einer theoretischen Untersuchung
näher diskutiert werden. Die hierfür zu Grunde liegende numerische Rechnung sowie die
dafür getroffenen Annahmen werden im folgenden Kapitel vorgestellt.
Das Temperaturprofil aus der Verbrennung mit einer Diffusionsflamme kann mit Hilfe
des von Burke und Schumann (1928) eingeführten Flammenflächenmodells beschrieben
werden. Demzufolge wird die Annahme getroffen, dass die Verbrennung in einer singulä-
ren Fläche (Flammenfront) unter stöchiometrischen Bedingungen stattfindet. Kraftstoff
und Sauerstoff diffundieren aus entgegengesetzten Seiten in Richtung der Flammenfront,
wo die Verbrennungstemperatur ein Maximum hat. Betrachtet aus der Rotationsachse
der Kraftstoffdüse, ist das Kraftstoff-Luft-Gemisch bis zum Erreichen der Flammenfront
fett (φ > 1). Dagegen ist das Gemisch zwischen der Flammenfront und der Wand des
Flammrohrs mager (φ < 1). Nach der Burke-Schumann-Lösung für die Temperatur in
Abhängigkeit des Kraftstoff-Luft-Gemisches gilt für beide Mischungsarten ein lineares
Verhalten.
Unter Verwendung des Flammenflächenmodells und mit Randbedingungen aus dem Ex-
periment wird der Temperaturverlauf in Abb. A.1 theoretisch hergeleitet. Die Rota-
tionsachse der Kraftstoffdüse liegt bei r = 0. Die Position der Flammenfront (rst) wurde
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mit Hilfe des Kegelwinkels der Kraftstoffdüse aus einem Zerstäubungstest bestimmt. In
der Kraftstoffdüse wurde der Kraftstoffdruck entsprechend BP2 eingestellt und die Zer-
stäubung beurteilt. Für die stöchiometrische Flammentemperatur Tst wird für BP2 der
Wert von 2770 K berechnet. Gemäß Peters (2007) wird für r = 0 die Kraftstofftempe-
ratur (TBr = 298 K) und für die Wand des Flammrohrs (rWand) die Eintrittstemperatur
der Luft in die Brennkammer (TLuft = 333 K) angenommen. Als weitere Vereinfachung
wird angenommen, dass der hergeleitete statische Temperaturverlauf aufgrund der nied-
rigen Strömungsgeschwindigkeiten (MHG,in = 0, 084) auch für die Totaltemperatur gilt.
THG
r
Tst
TLuft
TBr
fett mager
0 rst rWand
Abb. A.1: Temperaturverlauf im Flammrohr nach dem Flammenflächenmodell
Um die Entstehung des gemessenen Temperaturprofils zu untersuchen, wurde eine Rech-
nung mit ANSYS CFX 14.0 durchgeführt. Analog zu den Rechnungen zur Untersuchung
der Schaufelbelastung wurde das SST -Modell verwendet. Die Wärmestrahlung wurde
nicht berücksichtigt. Der innere Kanal des Prüfstands wurde von der Position der Zünd-
vorrichtung, wo der Temperaturverlauf aus Abb. A.1 erwartet wird, bis zum Aus-
tritt der Beruhigungsstrecke modelliert und mit einer Anzahl von rund 1950000 Knoten
strukturiert vernetzt. Die Kühlungsöffnungen des Flammrohres wurden hierbei vernach-
lässigt. Alle Randbedingungen stammen aus dem Versuch bei BP2. Als Eintrittsbedin-
gung werden der Heißgasmassenstrom von 0, 4229 kg/s und das nach dem Flammenflä-
chenmodell approximierte Totaltemperaturprofil gesetzt. Als Austrittsbedingung wird
entsprechend dem Versuch der statische Druck von 2 bar gesetzt. Die Wände im Kon-
trollvolumen werden adiabat angenommen. Als Fluid wird vereinfachenderweise Luft
verwendet.
Aufgrund der Überführung des kreisförmigen Querschnitts des Flammrohrs in den vier-
eckigen der Beruhigungsstrecke über das Übergangsstück (siehe Abb. 5.2) wird der
Querschnitt des Kanals um 37% reduziert. Dadurch wird die Kanalhöhe der Beruhi-
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gungsstrecke auf nahezu 50% des Durchmessers des Flammrohrs reduziert, während die
Kanalbreite erhalten bleibt. Aus diesem Grund wirkt das Übergangstück als eine über
die Rotationsachse unsymmetrische Düse, die eine ebenfalls unsymmetrische Beschleu-
nigung der Strömung über den Kanalquerschnitt hervorruft. Aus der Geschwindigkeits-
verteilung in Abb. A.2 ist ersichtlich, dass die Strömung über die Kanalbreite eine
höhere Beschleunigung als in den oberen und unteren Bereichen des Kanals erfährt.
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Abb. A.2: Geschwindigkeitsverteilung der Heißgasströmung im Übergangsstück
a) Draufsicht
b) Seitenansicht
Als Folge der ungleichmäßigen Beschleunigung der Strömung entstehen Druckgradienten
über den Kanalquerschnitt. Diese sind am Querschnitt zwischen dem Übergangsstück
und der Beruhigungsstrecke maximal. Die Druckgradienten in der genannten Ebene
induzieren gemäß Abb. A.3 Sekundärströmungen, die kaltes Fluid aus den Wandbe-
reichen in die Kanalmitte transportieren. Auch wenn die Druckgradienten ca. 20 mm
stromab nahezu einen Wert von Null annehmen, strecken sich die Sekundärströmungen
bis in die Beruhigungsstrecke aus.
In Abb. A.4 ist die Entwicklung des Temperaturprofils der Brennkammer begin-
nend mit dem theoretischen Verlauf nach dem Flammenflächenmodell dargestellt. Die
Stauchung des rotationssymmetrischen Temperaturprofils der Diffusionsflamme und der
Transport von kaltem Fluid aus den Wandbereichen in die Kanalmitte über die Sekun-
därströmungen erzeugen das charakteristische Temperaturprofil mit zwei symmterischen
Maxima.
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Abb. A.3: Druckgradienten am Eintritt in die Beruhigungsstrecke
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Abb. A.4: Entwicklung des Temperaturprofils der Brennkammer (Ansicht in Strö-
mungsrichtung)
a) Theoretisches Temperaturprofil
b) Austritt Flammrohr
c) Austritt Übergangsstück
d) Ebene BSH (Beruhigungsstrecke, vgl. Abb. 5.6)
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Abb. A.5: Gemessenes Totaltemperaturprofil für BP2
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Abb. A.6: Gemessenes Totaltemperaturprofil für BP3
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B Ergänzungen zum numerischen
Verfahren
B.1 Modellierung der Wärmestrahlung
B.1.1 Grundlagenuntersuchung zur Wahl der Einstellparameter
Die Berücksichtigung der Wärmestrahlung in den CHT-Rechnungen aus Kap. 7.1 er-
höht den Rechenaufwand erheblich. Von den zwei in Frage kommenden Strahlungs-
modellen, das Monte Carlo (MC) Modell und die Discrete Transfer Method (DTM),
wird die Anwendung des MC Modells aufgrund der deutlich höheren Anforderung an
Rechenkapazitäten trotz höherer Genauigkeit ausgeschlossen. Um die Wärmestrahlung
mit geringerem Aufwand zu modellieren, wurde im Rahmen einer Grundlagenuntersu-
chung an einem Referenzfall eine Variation der Einstellparameter des DTM Modells
durchgeführt. Mit den gewählten Einstellparametern soll die Lösung des MC Modells
möglichst genau wieder gegeben werden. Die hier betrachteten Einstellparameter sind
die Anzahl der Strahlen N , der Vergröberungsfaktor C und das Intervall I der Iteratio-
nen, für die die Strahlungstransportgleichung (RTE) in der Rechnung gelöst wird. Der
Vergröberungsfaktor reduziert die Anzahl der Elemente im Netz, die zur Modellierung
der Wärmestrahlung verwendet werden.
Die Referenzgeometrie besteht aus einem viereckigen Kanal der Länge 100 mm und der
Wandstärke von 2 mm. Da das Seitenverhältnis B/H des Rechengebiets bei der Wahl der
Anzahl N der Strahlen berücksichtigt werden muss, erhält es in Anlehnung an das Sei-
tenverhältnis der Außenströmung (Schaufelhöhe h zu Teilung t) den Wert B/H = 1, 3.
Das Seitenverhältnis der inneren Kanäle der Schaufel bleibt unberücksichtigt, da die
Kühlluft strahlungsdurchlässig ist. Die Randbedingungen für die Kanaldurchströmung
ergeben sich aus den Heißgasparametern in Tab. 8.1 für BP1. Die Reynolds-Zahl wird
auf ReHG = 150000 festgelegt. Um Temperaturgradienten im Festkörper zu erzeugen,
wird der konstante Wärmestrom q˙ = 100000 W/m2 vom Außenmantel des Kanals abge-
zogen. Die somit aufgebaute CHT-Rechnung wird unter Anwendung des SST-Modells
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und des γ-θ-Modells mit DTM und MC durchgeführt. Die spektralen Eigenschaften des
Heißgases werden stets mit der WSGG modelliert. Mit dem verwendeten Netz für das
SST-Modell werden Werte von y+ < 2 gewährleistet. Der Vergleich der Ergebnisse bei-
der Strahlungsmodelle wird anhand der umfangsgemittelten inneren Wandtemperatur
TW und des querschnittsgemittelten Temperaturgradienten
∣∣∣~∇T ∣∣∣ im Festkörper durch-
geführt.
In Tab. B.1 sind die Parameter der durchgeführten Variation aufgelistet. Die kursiven
Werte entsprechen den Standard-Einstellung des Strömungslösers. Die Vergleichsrech-
nung mit dem MC-Modell wurde mit H = 106 Historien durchgeführt. Die Variationen
von N und I führten zu keinem Unterschied in der Lösung. Es konnte lediglich eine
Erhöhung der Rechnendauer für höhe Werte für N festgestellt werden. Der Standard-
Wert von N = 8 wurde für die Rechnungen der vorliegenden Arbeit verdoppelt, um
den Ray effect zu vermeiden (ANSYS (2011a)). Letzerer charakterisiert sich durch Un-
gleichmässigkeiten in der Temperaturverleilung der strahlenden Oberflächen, die sich
aufgrund zu niedriger Werte für N ergeben. Somit entstehen Bereiche (blind spots), in
denen die Strahlung nicht aufgelöst wird. Durch die Erhöhung des Iterationsintervalls
auf I = 20 konnte die Rechnendauer um ca. ein sechstel reduziert werden. Die Variation
von C macht sich erst bei einer sehr starken Vergröberung von C = 96 bemerkbar. In
diesem Fall werden die Wandtemperaturen geringfügig unterschätzt. Um eine möglichst
hohe Auflösung der Wärmestrahlung zu gewährleisten, wird C = 32 gewählt. Insgesamt
ergibt sich für die Rechnungen aus Kap. 8 die fett gekennzeichneten Einstellparameter
in Tab. B.1. Die Rechnendauer mit dem DTM Modell ist ca. 40 % kürzer als mit dem
MC Modell.
Tab. B.1: Variation der Einstellparameter des DTM Modells
Strahlungsmodell Parameter Werte
DTM N 8, 16, 24, 32, 64
C 16, 32, 64, 96
I 1, 5, 10, 15, 20, 40
MC H (Historien) 106
In Abb. B.1 sind die Vergleichsparameter für beide Methoden gegenübergestellt. Man
erkennt die sehr gute Wiedergabe der Ergebnisse des DTM Modells mit den gewählten
Einstellparameter. Die maximalen Abweichungen von TW und
∣∣∣~∇T ∣∣∣ betragen jeweils
0, 3 K und −0, 01 K/mm.
154
B.1 Modellierung der Wärmestrahlung
0 20 40 60 80 100
1120
1140
1160
1180
1200
0
1
2
3
4
DTM
MC
T W
[K
]
x [mm]
∣ ∣ ∣~ ∇T
∣ ∣ ∣[K
/m
m
]∣∣∣~∇T∣∣∣
TW
Abb. B.1: Vergleich der Wandtemperaturen DTM - MC
B.1.2 Ergänzungen zur spektralen Modellierung (WSGG)
Tab. B.2: Absorptions- und Temperaturkoeffizieten nach Smith et al. (1982) für flüssige
Brennstoffe mit pG,H2O/pG,CO2 = 1, i = 3 und j = 4
i ki bε,i,1 ∗ 101 bε,i,2 ∗ 104 bε,i,3 ∗ 107 bε,i,4 ∗ 1011
1 0,4303 5,150 -2,303 0,9779 -1,494
2 7,055 0,7749 3,399 -2,297 3,770
3 178,1 1,907 -1,824 0,5608 -0,5122
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B.2 Ergänzungen zu verwendeten Korrelationen
B.2.1 Gekreuzte Rippen
Tab. B.3: Koeffizienten der Polynomfunktionen für gekreuzte Rippen
Bereich C3 C2 C1 C0
0 ≤ x/dh < 2
glatt 1,052523579E-14 -1,801663026E-9 8,079998582E-5 1,347787484
berippt 6,252605519E-15 -1,082384205E-9 4,447064436E-5 2,396794030
2 ≤ x/dh < 4
glatt 5,70445233E-15 -1,006630502E-9 4,505363390E-5 1,237408530
berippt 5,61547698E-15 -9,91560123E-10 4,288195379E-5 1,987662954
4 ≤ x/dh ≤ 6
glatt 6,29752399E-15 -1,101126369E-9 5,010097057E-5 1,132797093
berippt 4,85629353E-15 -8,82045017E-10 3,820141684E-5 1,865275905
B.2.2 Pin Fins
Tab. B.4: Reihenfaktoren der Pin Fin-Matrix
Reihe i 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Nui/Num 0,777 0,924 1,014 1,061 1,078 1,075 1,058 1,044 1,031 1,017
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B.3 Ergänzungen zum Vergleich Experiment und
numerische Methoden
B.3.1 Temperaturabweichungen Experiment - CHT im
Mittelschnitt des Schaufelprofils
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Abb. B.2: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - CHT (BP1)
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Abb. B.3: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - CHT (BP2)
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Abb. B.4: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - CHT (BP3)
B.3.2 Temperaturabweichungen Experiment - FEM im
Mittelschnitt des Schaufelprofils
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Abb. B.5: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - FEM (BP1)
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Abb. B.6: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - FEM (BP2)
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Abb. B.7: Temperaturabweichungen im Mittelschnitt Exp - FEM (BP3)
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